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Об'єкт дослідження – процес проектування важконавантажених зубчастих 
передач важких токарних верстатiв. 
Предмет дослідження – закономiрностi впливу конструктивних елементiв 
зубчастих передач важких верстатiв на їх експлуатацiйнi характеристики.  
У першому розділі «Аналіз сучасного стану контактно-гідродинамічного 
зачеплення високошвидкісних зубчастих колiс для важких токарних верстатiв з 
ЧПК» показав, що аналiз проблеми пов'язаної зi станом зачеплення 
високошвидкісних зубчастих коліс для важких токарних верстатiв, вказує на те, 
що iснує комплекс конструкторських i експлуатацiйних проблем, котрi в 
сукупностi пред’являють вимоги до властивостей i характеристик зубчатих 
зачеплень, що вказують на необхiднiсть проведення наукових дослiджень. Аналiз 
напрямкiв роботи з дослідженням та підвищенням надійності високошвидкісних 
зубчастих зачеплень, дає можливiсть для застосування сучасного стану 
контактно-гідродинамічної теорії мастила і можливості її використання.  
У другому розділі «методи вирiшення контактно-гiдродинамiчних 
задач зубчастих цилiндричних колiс важких токарних верстатiв», показано, що 
викладена методика контактно-гідродинамічного розрахунку товщини 
мастильного шару для досягнення основної мети забезпечення точності та якості 
високошвидкісних важко-навантажених зубчастих коліс при неньютонiвському 
станi робочої рiдини, потребує для охоплення всього необхiдного дiапазону змiни 
основних робочих параметрiв шляхом порiвняно невеликих за обсягом 
розрахункiв, необхiдно цi рiвняння привести до безрозмiрного вигляду, що 
дозволяє рiзко скоротити кiлькiсть незалежних розрахункових параметрiв з метою 
зображення на графiку для визначення безрозмiрної координати кiнця областi 
тертя, що дає можливiвсть визначити теоретичнi основи розрахунку зубчастих 
цилiндричних колiс ВТВ при максимальних навантаженнях iз забезпеченням 
контактної мiцностi з метою запобiгання глибинного контактного руйнування при 
високих окружних швидкостях.  
У третьому розділі «Моделювання методiв забезпечення точностi i якостi 
високо-швидкiсних важконавантажених зубчастих колiс токарних верстатiв при 
неньютонiвському станi робочої рiдини» доопрацьованi методи обробки 
сполучених циліндричних зубчастих коліс з гідро-карманами при урахуванні 
залежності в'язкості мастильних рідин від тиску, температури і стану 
поверхневого шару контактуючих поверхонь, визначені товщини мастильного 
шару в зубчастих колесах з гідро-карманами, запропоновано розміри 
гідродинамічних кишень, їх форма, кiлькiсть та способи розташування на 
евольвентнiй поверхнi, з урахуванням забезпечення неньютонівського стану 
рідини в зоні контактування зубчастих передач, виконані дослiдження параметрів 
поверхневого шару зубчастих коліс з гідро-карманами, що впливають на 
забезпечення мастильних властивостей в зачепленні.  
 Виконаний розрахунок товщини шару мастила в косозубих і шевронних 
циліндричних колесах. Зубчаста циліндрична передача з гідродинамічними 
карманами діє таким чином.  
Запропонована конструкція зубчастої циліндричної передачі з 
гідродинамічними карманами забезпечує високе демпфування пульсаційного 
навантаження обертання циліндричних коліс зубчастої циліндричної передачі, 
забезпечує високу несучу здатність циліндричних коліс зубчастої циліндричної 
передачі, малий коефіцієнт тертя в широкому діапазоні частот обертання, що дає 
широкий вибір для застосовування на форсованих режимах танках, військових 
тягачах, спеціальних машинах особливого призначення. 
У четвертому розділі виконано аналіз міцност i гідродінамічніх 
зубчастих передач, аналіз аспектів впліваючiх на міцність зубчастих 
передач, види руйнування, в залежностi від матеріалів і твердості зубчастих 
коліс з гідрокишенямі із забезпеченням довговічності зубчастих коліс з 
гідродинамічними кишенями для важких токарних верстатiв.  
П’ятий розділ призначений для проведення маркетингового аналізу стартап-
проекту задля визначення принципової можливості впровадження до ринку 
власної розробки та можливих напрямів його реалізації  
Ключові слова: важко-навантажені зубчасті передачі, верстат, 
зносостійкість, довговічність, гідро-кармани, неньютонівський стан рідини, 




The object of research is the design process of heavy-duty gears of heavy lathes. 
The subject of the study is the regularities of the influence of structural elements 
of gears of heavy machines on their performance.  
In the first section "Analysis of the current state of contact-hydrodynamic 
engagement of high-speed gears for heavy CNC lathes" showed that the analysis of the 
problem associated with the state of engagement of high-speed gears for heavy lathes, 
indicates that there is a complex of design and operational problems, which together 
impose requirements to the properties and characteristics of gears, indicating the need 
for scientific research. The analysis of directions of work with research and increase of 
reliability of high-speed gear gearing, gives the chance for application of a modern state 
of contact-hydrodynamic theory of greasing and possibility of its use.  
In the second section, "methods of solution of contact-hydrodynamic 
it is shown that the described method of contact-hydrodynamic calculation of the 
thickness of the lubricant layer to achieve the main goal of ensuring the accuracy and 
quality of high-speed heavily loaded gears in a non-Newtonian state of the working 
fluid, requires to cover the entire necessary range of changes in the basic operating 
parameters by relatively small calculations, it is necessary to lead these equations to a 
dimensionless form, that allows to drastically reduce the number of independent 
estimated parameters for image on the chart for determining the dimensionless 
coordinates of the end region of the friction that gives moist to determine the theoretical 
basis of the calculation of cylindrical gear wheels WATTS at maximum load to ensure 
contact strength with the aim of preventing deep contact destruction at high 
circumferential velocities.  
In the third section, "Modeling methods to ensure the accuracy and quality of 
high-speed heavy-duty gears lathes with anutosh as the working fluid" modified 
processing methods connected cylindrical gears with a hydro-cells taking into account 
the dependence of viscosity of lubricating fluids from pressure, temperature and 
condition of the surface layer of the contacting surfaces defines the thickness of a 
lubricant layer in the gears with the hydro-pocket, proposed dimensions of the 
hydrodynamic pockets, their shape, number and placement techniques on the involute 
surface, taking into account the provision of a non-Newtonian state of the liquid in the 
contact zone of gears, the study of the parameters of the surface layer of gears with 
hydro-pockets, affecting the provision of lubricating properties in the engagement.  
 The calculation of the thickness of the lubricant layer in the bevel-toothed and 
Chevron cylindrical wheels is performed. The gear cylindrical transmission with 
hydrodynamic pockets acts in this way.  
The design of a cylindrical gear transmission with hydrodynamic pockets 
provides a high damping load fluctuation of rotation of the cylindrical gears cylindrical 
gear transmission ensures high load-bearing capacity of cylindrical gears cylindrical 
gear transmission, small friction coefficient in a wide range of speeds that gives a wide 
selection for use on forced modes with tanks, military trucks, special machines for 
special purpose. 
In the fourth section the analysis of the strength gdream gears, the analysis of 
aspects vplay the strength of the gear failure modes, depending on the materials and 
hardness of gear wheels garagista with the durability of gears with hydrodynamic 
pockets for heavy lathes.  
The fifth section is intended for the marketing analysis of a startup project to 
determine the principal possibility of introducing its own development in the market 
and possible directions of its implementation  
Keywords: heavy-loaded gears, machine, wear resistance, durability, hydro-
pockets, non-Newtonian state of the liquid, accuracy, thickness of the lubricant layer, 
rheological properties of the liquid. 
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СКОРОЧЕННЯ І УМОВНІ ПОЗНАЧЕННЯ 
 
ЗКЗК  – загартовані крупномодульних зубчасті колеса 
ЕС  – експлуатаційні властивості 
КПП  – комплексний параметр рівноважного стану поверхонь тертя 
ВТВ   – важкi токарнi верстати 
СХ  – комплексний параметр в умовах тертя і зносу  
ТСС  – технологічна станочная система 
ЧПК – числове програмне керування 
Нmах  – максимальна висота макроотклоненія, мкм 
Нр  – висота згладжування макроотклоненія, мкм 
Wa      –  середнє арифметичне відхилення профілю волнистости , мкм 
Wp  – висота згладжування профілю волнистости, мкм 
Wz   – висота хвилястості по десяти точках, мкм 
Smw  – середній крок волнистости, мкм 
Ra  – середнє арифметичне відхилення профілю, мкм 
Rp  – відстань від лінії виступів до середньої лінії, мкм 
Rmax  – найбільша висота нерівностей профілю, мкм 
Rz  – висота нерівностей профілю по десяти точках, мкм 
tm  – відносна опорна довжина нерівностей на рівні середньої лінії, % 
Sm   – середній крок нерівностей, мкм 
S  – середній крок нерівностей по вершинах локальних виступів, мкм 
tp  – відносна опорна довжина профілю на рівні р , % 
Нμ0 – поверхнева мікротвердість, МПа 
σо   – величина залишкових напруг на поверхні, МПа 
στ  – напруга плинності, МПа 
hHμ  – глибина залягання зміцненого шару, мм 
hσ0  – глибина залягання залишкових напруг поверхні, мм 
jТСС  – жорсткість технологічної верстатної системи, Н/мм 
Ψск  – кут ковзання, град 
Ψmax  – найбільший кут контакту зуба фрези при зубофрезерования, град 
I  – інтенсивність зносу зубчастих коліс 
V  – швидкість різання, м/с 
Sм  – хвилинна подача, мм/хв 
Sz  – подача на зуб, мм/зуб 
t  – глибина різання, мм 
ρ  – радіус різальної кромки фрези, мм 
аi  – товщина шару, що зрізається, мм 
φ  – кут профілю зуба фрези в нормальному перетині, град  
Pz, Px, Py – складові сили різання, Н 












Актуальнiсть теми. Машинобудування є однією з базових основ науково-
технічного прогресу у різних галузях промисловості, безперервне вдосконалення і 
розвиток машинобудування пов'язано з прогресом верстатобудування, оскільки 
металорізальні верстати разом з іншими видами технологічного обладнання та 
машин забезпечують виготовлення будь-яких нових видів виробів, машин, 
обладнання. Удосконалення сучасних верстатів повинно забезпечувати 
підвищення швидкостей робочих і допоміжних рухів при відповідному 
підвищенні потужності приводу головного руху. Підвищення швидкостей 
робочих і допоміжних рухів пов'язано з подальшим удосконаленням приводу 
верстатів, шпiндельних вузлів, тягових пристроїв і напрямних прямолінійного 
руху. Сучасні металорізальні верстати забезпечують виключно високу точність 
оброблених деталей. Відповідальні поверхні важливих деталей обробляють на 
верстатах з похибкою в частках мікрометрів, а шорсткість поверхні не перевищує 
сотих часток мікрометра. Вимоги до точності в машинобудуванні постійно 
ростуть, і це в свою чергу, ставить нові завдання перед технологами важкого 
машинобудування. 
 Однією з важливих проблем станкобудування на сучасному етапі є 
підвищення якості продукції, що випускається, в тому числі крупномодульних 
зубчастих передач важких металорізальних верстатів, прокатних станів, 
рудорозмельних млинів, крокуючих екскаваторів, підйомних машин, бурової 
техніки, редукторів. Експлуатаційні характеристики яких (межа витривалості, 
зносостійкість, коефіцієнт тертя, контактна жорсткість, міцність, довговічність, 
вібраційні навантаження, шумові ефекти) характеризуються станом поверхневого 
шару зубчастих коліс. Під довговічністю верстата слід розуміти властивість 
верстата зберігати працездатність протягом деякого часу з необхідними 
перервами для технічного обслуговування і ремонту до настання граничного 
стану. Довговічність окремих механізмів і деталей верстата пов'язана головним 
чином зі зношуванням рухомих сполук, втомою при дії змінних напружень і 
старінням. Зношування рухомих сполук у верстаті (напрямних, опор шпiнделя, 
передач) є найважливішою причиною обмежень довговічності по критерію 
збереження початкової точності. Під надійністю верстата розуміють властивість 
верстата забезпечувати безперебійний випуск продукції в заданiй кількості 
протягом певного терміну служби і в умовах застосування, технічного 
обслуговування, ремонтів, зберігання і транспортування. 
Гідродинамічна теорія змащення, розроблена Н.П. Петровим, а потім 
О. Рейнольдсом, А. Зоммерфельдом, Н.Е. Жуковським, С.А. Чаплигиним і 
А. Мітчелом, представляла собою різні теорії ковзання. Було проведено значну 
кількість досліджень для підтвердження того, що труться поверхні розділені 
суцільним шаром мастила, здатним передавати значні зусилля, і що за допомогою 
гідродинаміки можна правильно пояснити процес тертя в зубчастих передачах, 
без повного врахування параметрів стану поверхневого шару. 
Подальший розвиток гідродинамічної теорії змащення протягом декількох 
десятиліть був пов'язаний в основному з питаннями зубчастих передач. 
Разом з тим практика машинобудування на ряді прикладів показала, що між 
зубами зубчастих передач часто є суцільний мастильний шар. Зокрема, багато 
дослідників неодноразово відзначали випадки багаторічної експлуатації добре 
змазаних швидкохідних, важконавантажених зубчастих передач зі збереженими 
на робочих поверхнях зубів слідами обробки при їх виготовленні.  
Методи дослідження. В основу роботи покладено системний підхід при 
проведенні теоретичних і експериментальних досліджень, який заснований на 
фундаментальних положеннях теорій технології машинобудування, теорії 
конструювання металорiзальних верстатів, машинознавства, триботехнiки, 
моделювання, ймовірності та математичної статистики. Математична обробка 
результатів досліджень виконувалася з використанням сучасного прикладного 
програмного забезпечення (MathCAD, Excel, Autocad, КОМПАС 3D V18). 
Дослідження та впровадження проводилися в виробничих і лабораторних умовах 
на діючому технологічному обладнанні (ТОВ «КЗМО», м. Костянтинівка, АТ 
«ПКМЗ», м. Київ).   
Наукова новизна отриманих результатів. Вирiшена важлива науково-
технiчна задача підвищення зносостійкості, міцності, довговічності зубчастих 
передач ВТВ шляхом удосконалення їх демпфуючих характеристик. 
 Задача полягає в тому, що на базі глибокого аналізу існуючої теорії 
гідродинаміки і конструктивних особливостей експлуатації важких токарних 
верстатів, шляхом забезпечення демпфуючих властивостей циліндричних 
зубчастих коліс головних приводів за рахунок забезпечення преходу стану рiдини 
з ньютонiвського у неньютонiвський розробити наукові напрямки 
конструктивного забезпечення підвищення надійності зачеплення зубчастих 
передач.   
Обсяг і структура дисертації.    
Дисертаційна робота складається з вступу, 5 розділів, висновків, списку 
використаних джерел, додатків. Загальний обсяг дисертації становить 156 
сторінки, з них: 45 рисунків по тексту; 2 рисунка на 2 окремих сторінках; 26 
таблиць по тексту; 17 таблиць на 5 окремих сторінках; список використаних 
джерел з 61 найменувань на 7 сторінках, 2 додатка на 18 сторінках.  
 
РОЗДIЛ 1  
АНАЛІЗ СУЧАСНОГО СТАНУ КОНТАКТНО-ГІДРОДИНАМІЧНОГО 
ЗАЧЕПЛЕННЯ ВИСОКОШВИДКІСНИХ ЗУБЧАСТИХ КОЛIС  
ДЛЯ ВАЖКИХ ТОКАРНИХ ВЕРСТАТIВ З ЧПУ 
 
1.1 Основи надійності металорізальних верстатів, напрямки 
підвищення точності, проблема надійності приводiв головного руху ВТВ  
 
Проблема забезпечення надійності металорізального обладнання 
комплексна. Кожен з етапів створення верстатів і умови їх експлуатації надають 
на рішення цієї проблеми певний вплив. Надійність верстатів закладається при 
проектуванні, забезпечується при виготовленні і реалізується при експлуатації 
[61]. 
Надійність верстата – це здатність випускати придатну продукцію із 
заданою продуктивністю протягом певного терміну служби при відповідних 
умовах роботи і технічного обслуговування. Надійність верстатного обладнання 
характеризується безвідмовністю, ремонтопридатністю, довговічністю. 
Безвідмовність верстата - це властивість безупинно зберігати працездатність 
протягом деякого часу. Порушення працездатності (відмова) верстата приводить 
до припинення випуску продукції, а якщо верстат продовжує працювати, то 
виготовлена продукція є бракованою. 
Відновлення працездатності обладнання починається після відмови одного 
або декількох елементів, наприклад поломки інструменту. Тривалість відновлення 
працездатності обладнання включає в себе його простої. При цьому необхідно 
враховувати зайнятість обслуговуючого персоналу. Чим менше середня 
тривалість відновлення верстата, тим вище його ремонтопридатність, тобто 
пристосованість до попередження, виявлення як причин виникнення відмов, так і 
їх наслідків шляхом проведення технічного обслуговування і ремонту [61]. 
Довговічність верстата - це властивість зберігати працездатність до виходу 
параметрів верстата за межі допустимих норм (наступ граничного стану) за умови 
проведення встановленого технічного обслуговування і ремонту. Довговічність 
залежить головним чином від зношування рухомих сполук, втоми і старіння 
матеріалу елементів верстата [61]. 
Сучасні металорізальні верстати – складна електро-, електронно-, гідро-, 
пневмомеханічна система, надійність якої визначається великим числом різних за 
принципом дії елементів і механізмів. І все ж таки виходячи з головного 
параметра надійності будь-якого верстата - забезпечення суворо регламентованих 
показників якості обробки, – основне навантаження несе механічна частина 
верстата [61]. 
Підвищення точності роботи верстатів досягається: 
1. вдосконаленням конструкцій окремих елементів і вузлів. 
2. підвищенням жорсткості і вібростійкості. 
3. зниженням теплових деформацій. 
4. підвищенням точності виготовлення деталей і якості збірки верстатів. 
Точність і якість роботи верстата забезпечуються: 
1. вибором раціонального компонування верстата. 
2. правильним вибором матеріалів і термообробки для відповідальних 
деталей. 
3. застосуванням напрямних кочення і гідростатичних напрямних. 
4. застосуванням в ланцюгах подач і інших вузлах зубчастих коліс з 
пристроями для вибору зазорів. 
5. застосуванням пристроїв для захисту напрямних. 
6. застосуванням пристроїв для тонкої очистки СОТС (для поліпшення 
чистоти обробки). 
7. застосуванням механізмів компенсації зносу шліфувального круга. 
8. застосуванням пристроїв для автоматичного контролю розмірів деталей в 
процесі обробки з автоподналадкой на розмір. 
9. загартуванням і шліфуванням напрямних. 
10. підвищенням загальної культури виробництва. 
Геометрична точність верстатів регламентується відповідними ГОСТами. 
ЕНІМС розроблена нормаль верстатобудування Н70-11, яка ділить всі верстати на 
5-ть класів точності: Н - нормальної точності; П - підвищеної точності; В - високої 
точності; А - особливо високої точності; З - особливо точні [61]. 
Основні тенденції та перспективи розвитку верстатів і верстатних 
комплексів: 
1. Компонування верстатів, зв'язок компонування з техніко-економічними 
показниками. 
2. Класифікація корпусних вузлів і основні компонування верстатів. 
3. Несучі системи верстатів. 
4. Станіни, стійки, портали. 
5. Напрямнi верстатів. 
6. Конструктивні форми напрямних. 
7. Напрямні ковзання і кочення. 
8. Компонування верстатів, зв'язок компонування з техніко-економічними 
показниками. 
 
1.2. Сучасний стан контактуючих поверхонь з урахуванням контактно-
гідродинамічної теорії змащування і можливості її застосування 
 
Одним з важливих напрямків застосування гідродинамічної теорії мастила є 
практичне використання розробок у важких токарних верстатах, що працюють на 
високих швидкостях (v = 10–15 м/c) і високих навантаженнях (рис. 1.1 – рис. 1.2). 
 
     
Рисунок 1.1 – Важкий токарний верстат моделі ŠKODA SГ 5 
 
    
Рисунок 1.2 –  Важкий токарний верстат моделі РТ958 
 
Фахівці в галузі граничного тертя Б.В. Дерягин, А.С. Ахматов та інші 
стверджували, що рідинне тертя можливо лише при товщині мастильного шару, 
що перевищує 0,05–0,1 мкм, проте Б.В. Дерягин і його учні в результаті нового 
дослідження в'язкості рідин в тонких шарах прийшли до висновку [20], що в 
більшості випадків об'ємна в'язкість рідини зберігається до товщини шару 
порядки 200 Ä (0,02 мкм). У нижчих шарах в'язкість і залежно від хімічної 
природи рідини може мати значення більше або менше об'ємної. Нарешті, в шарі 
менше 20–30 Ä в'язкість, як правило, має аномально низьке значення (10% від 
об'ємної). У деяких випадках значення об'ємної в'язкості зберігалося аж до 20–
30 Ä (0,002–0,003 мкм). 
У дискусії з обговорення проблем використання методів реології в області 
мастила А. Дайсон [8] повідомив про свої експериментальні результати, які 
доводять можливість застосування гідродинаміки для мастильних шарів аж до 
150 Ä (0,015 мкм). 
У роботі в 1969 р, А. Камерон, В. Уінер (США) і Ф. Вестлейк (Англія) 
показали, що при товщині мастильного шару до 0,015–0,02 мкм змащування 
можна вважати чисто контактно-гідродинамічним. Разом з тим раніше 
А. Камерон також вважав, що граничне тертя може мати місце при товщині 
мастильного шару близько 0,1 мкм. Д. Тейбор на тій же конференції стверджував, 
що для хімічно активних мастил граничне тертя матиме місце при товщині плівки 
менше 0,005 мкм. Зрозуміло, ці висновки отримані тільки при дуже високій 
шорсткості контактуючих поверхонь. 
Таким чином, можна вважати достатньо доведеною можливість 
застосування контактної гідродинаміки для високошвидкісних зубчастих передач, 
і в даний час необхідні вже не нові докази наявності мастильного шару, 
а розробка загальної теорії та методів розрахунку, придатних для аналізу роботи 
деталей при великих і малих швидкостях руху, навантажень і радіусів кривизни 
поверхонь, що труться. 
Першу спробу застосувати гідродинамічну теорію змащування для 
розрахунку циліндричних поверхонь з великою різницею радіусів зробив 
Г.М. Мартін в 1916 р. Пізніше цим же завданням займався А.М. Ертель в 1939 р, 
Н.А. Слезкин [50], Пеплер в 1938 р. та ін.. Їх роботи були засновані на так званій 
класичній гідродинамічної теорії змащування. У них передбачалося, що: 
 поверхні тертя не деформуються (абсолютно жорсткі); 
 в'язкість масла є постійною у всій області тертя. 
В результаті застосування цих досліджень для аналізу роботи передач були 
отримані настільки малі товщини змащувального шару, що виникли навіть 
сумніви в можливості існування рідинного тертя. Прагнучи наблизити теорію 
і розрахунок до практики експлуатації відповідних деталей, А.Н. Грубін, 
А. Камерон, Е. Івен і Е. Гаткомб почали враховувати залежність в'язкості масла 
від тиску, але не враховували деформації поверхонь і їх стан параметрів 
шорсткості. Академік П.Л. Капіца [28] вперше застосував класичну 
гідродинамічну теорію змащування до розрахунку поверхонь з подвійною 
кривизною (кочення кульки по біговій доріжці), при цьому він врахував вплив 
залежності в'язкості масла від тиску. Цю ж задачу вирішив М.В. Коровчинський. 
Однак облік залежності в'язкості масла від тиску без прийняття до уваги 
деформації поверхонь не міг істотно змінити результати і привести теорію 
у відповідність з практикою. 
Дослідження, проведені А.М. Ертелем [55] показали, що при наявності 
залежності в'язкості масла від тиску в області тертя виникають великий місцевий 
тиск, який викликає значні деформації поверхней, що труться. Очевидно, що без 
урахування цих деформацій неможливо розробити теорію, близьку до дійсності. 
Першу спробу отримати елементарне рішення задачі гідродинамічної теорії 
мастила при наявності деформації поверхонь тертя зробив А.М. Ертель ще 
в 1939 р. 
А.І. Петрусевич, А.М. Ертель та А.Н. Грубін розробили сучасну контактно-
гідродинамічну теорію мастила [48, 55, 25], в якій врахували деформації 
поверхонь, залежність в'язкості масла від тиску і температури, а також 
стисливість масла. 
Незважаючи на те, що це були перші роботи з контактно-гідродинамічної 
теорії мастила і з моменту їх опублікування з'явилася значна кількість нових 
досліджень, вони до сих пір відрізняються широтою охоплення і глибиною 
проникнення в сутність проблеми. Тому Петрусевича, Ертеля і Грубіна називають 
творцями контактно-гідродинамічної теорії мастила. 
В оглядових роботах В.А. Гришка [24], В.П. Кадомського та 
Ю.А. Розенберга [49] міститься ґрунтовний аналіз розвитку гідродинамічної 
теорії мастила і контактно-гідравлічної проблеми. 
У дослідженнях А. Камерона, Е. Мак-Івена, Ф. Остерло враховувалася 
залежність в'язкості масла від тиску, але не враховувалася деформація поверхні 
тертя; в роботі В. Левицького, А. Мілна та І. Кола  вкрай грубе рішення отримано 
елементарними засобами без урахування залежності в'язкості масла від тиску в 
коробках швидкостей зубчастих механізмів (рис. 1.3) 
Ф. Остерло і Е. Сайбел вирішили контактно-гідродинамічні завдання для 
плаского повзуна шляхом введення поправок в теорію, яка передбачає його 
абсолютну жорсткість. Вони не врахували залежність в'язкості масла від тиску 
і знайшли, що поправка, що отримується при обліку деформації поверхні, для 
місцевого тиску менше 17%, а для вантажопідйомності – менш 6 %. 
Рішення Г. Порицького, Г. Вебера і К. Саальфельда [17], І. Дёрра [5] 
отримані чисельним методом шляхом послідовного накладення одне на одне 
рішень гідродинамічного і пружного завдань по черзі до отримання збіжності 
результату. При цьому в роботі І. Дьорра приймалося, що в'язкість не залежить 
від тиску, а в роботах Порицького, Вебера і Саальфельда отримано рішення з 
урахуванням залежності в'язкості масла від тиску. Всі зазначені автори в якості 
вихідного наближення брали профіль зазору або епюру розподілу тиску, що 
відповідали недеформованому поверхонь. У зв'язку з цим застосований метод 
послідовних наближення привів до збіжності результатів тільки для малих 
деформацій. Таким чином, найбільш цікаві для практики випадки залишилися не 
розглянутими. При цьому облік деформації поверхні і залежності в'язкості масла 
від тиску приводив до відносно невеликого підвищення вантажопідйомності: 
наприклад, у Г. Вебера і К. Саальфельда – не більше ніж в 2,7 рази, в інших 
роботах ще менше, в той час, як дійсне збільшення може бути в 100 і 200 разів. 
Г. Арчерд, Ф. Геір і В. Хірст [1] по суті повністю повторили чисельний 
метод А. І. Петрусевича. За вихідну вони прийняли епюру тиску Герца. Рішення 
проводилося чисельним шляхом, причому в розмірної формі для окремих ділянок 
на вході і виході області тертя. 
Інженер фірми ЕКГ Ф. Хакевітц [53] намагався використовувати роботу 
П.Л. Капіци [28] для вирішення контактно-гідродинамічної проблеми методом 
суперпозиції, неприйнятним для нелінійних задач. В результаті він встановив, що 





Рисунок 1.3 –  Коробка швидкостей з зубчастими високошвидкісними колесами 
Особливе місце займають роботи Д. Даусона і Г. Хіггінсона. У своїй першій 
роботі [11] вони знайшли чисельне рішення для чотирьох окремих випадків при 
трьох 
незалежних безрозмірних параметрах і великому наведеному радіусі кривизни. 
Однак там ще не було ніяких узагальнень або розрахункових формул. Пізніше 
одночасно з вченими [9, 13, 14, 15, 16, 18] (або навіть трохи пізніше) вони 
знайшли рішення для ряду додаткових окремих випадків і на основі статистичної 
обробки 17 розрахункових випадків отримали свої формули для найменшої 
товщини мастильного шару [30, 31, 32, 33, 34]. Слід зауважити, що до сих пір Д. 
Даусон і Г. Хіггінсон в своїх публікаціях не привели форми зазорів і епюри тиску 
для різних значень розрахункових параметрів за винятком декількох окремих 
випадків. У зв'язку з тим, що їх рішення містить три незалежних безрозмірних 
параметра, очевидно, що неможливо, користуючись цими чотирма випадками, 
визначити форму зазору між поверхнями і товщину мастильного шару на 
основній частині площадки контакту для будь-якого поєднання робочих 
параметрів. 
У 1967 р Д. Даусон уточнив свою розрахункову формулу для визначення hт, 
після чого його результати стали відрізнятися від результатів робіт опублікованих 
ще в 1963 р [6, 7], не більше ніж на 20%. 
У 1969 р. Д. Даусон і Г. Хиггинсон в роботі [11] вказали, що 
експериментально вдалося підтвердити існування піку тиску на вихідний частини 
епюри тиску, однак ширина піку мала (мала додаткова площа епюри тиску під 
цим піком), тому вона практично не робить ніякого впливу на зв'язок між 
вантажопідйомністю та товщиною мастильного шару. Вони ж стверджували, що 
цей пік слабо впливає і на величину напружень в контактують поверхнях, тобто 
на довговічність. Слід зазначити, що в попередніх рішеннях контактно-
гідродинамічної завдання розглядалося випадок лінійного контакту. 
Рішення для точкового контакту отримали І. Арчерд і Е. Ковкінга [2], 
Г. Чжен [54]. 
У 1969 р. А.І. Петрусевич [47] на основі статистичної обробки теоретичних і 
експериментальних результатів опублікував нову формулу для розрахунку 
товщини мастильного шару h0 в зубчастих передачах. Результати розрахунку за 
цією формулою і по раніше опублікованим залежностям при тих же значеннях 
розрахункових параметрів відрізняються не більше ніж на 20%. 
Всі згадані теоретичні роботи розглядали ізотермічне стаціонарне 
контактно-гідродинамічне завдання для рідин, що знаходяться в ньютонівському 
стані. Як вказував академік А.Ф. Йоффе [29]: «В історії науки число тривалих 
періодів накопичення досвіду, вдало об'єднаного фізичної теорією, завжди 
з'являлися факти, які їй суперечать, що свідчать про нові невраховані сторони 
гранично різноманітного реального світу. Загострення протиріч в таких випадках 
завершувалося синтезом, що охоплює більш широке коло явища і вносить нові 
риси в наше світорозуміння». 
У контактно-гідродинамічної теорії не враховувалося неньютонівської 
поведінки рідини і стан поверхневого шару зубчастих циліндричних передач 
головних приводів металорізальних верстатів. 
Ньютонівською називають рідину, у якій дотичне напруження зсуву τ прямо 
пропорційно градієнту швидкості деформації 
𝛿𝑢
𝛿𝑦
, і коефіцієнт пропорційності, 
званий в'язкістю 𝜇, є функцією тиску k0 і температури Т, але не залежить ні від 




Неньютонівською називають рідину, у якій залежність дотичного 
напруження зсуву від градієнта швидкості зсуву складніша. У цьому випадку 
доцільно за аналогією з ньютонівською рідиною висловлювати дотичне 






, де коефіцієнт пропорційності 𝜇эф 
вже залежить від швидкості і градієнта швидкості. Не можна говорити про 
неньютоновскі рідини без згадки про релаксації – процесі повернення системи в 
стан термодинамічної рівноваги після виведення його з цього стану. Час 
релаксації має істотне значення для неньютоновскіх рідин. Як відомо, цей час, 
протягом якого ухилення будь-якого параметра системи від його рівноважного 
значення зменшується в е раз [22], [27], [35]. Фактично час релаксації 
визначається часом, необхідним для переміщення частинки рідини на відстань 
близько середньої відстані між сусідніми молекулами. У зв'язку з цим час 
релаксації істотно залежить від температури і тиску рідини: з ростом тиску і 
зменшенням температури час релаксації експоненціально зростає. 
Якщо частка рідини піддається тиску або нагріванню протягом часу значно 
більшого, ніж час релаксації, рідина повністю релаксує і набуває, наприклад, 
в'язкість, відповідну цьому тиску і температурі (певної при статичних 
випробуваннях). Якщо ж час впливу обурення менше часу релаксації або має 
приблизно той же порядок, в'язкість не встигає досягти свого рівноважного стану, 
і пружно-в'язка рідина набуває ефективну в'язкість, істотно відрізняється від 
статичної (іноді навіть в десятки і сотні разів [21]. 
При роботі зубчастих передач, як уже раніше зазначалося, частинки масла 
зазвичай за мільйонні частки секунди проходять через зону контакту, тобто, за 
цей час тиск спочатку зростає від атмосферного до десятків тисяч кілограм-сили 
на сантиметр квадратний, а потім убуває до атмосферного. У зв'язку з тим, що час 
релаксації для різних масел при різних тисках і температурах може мати порядок 
від 10-8 до 10-4 с, в ряді випадків масло може знаходитися в неньютонівському 
стані. 
Таким чином очевидно, що поділ рідин на ньютонівські і неньютонівські є 
умовним. Строго кажучи, це так само помилково, як і розподіл металів на тендітні 
і пластичні. Залежно від умов досвіду рідина може перебувати в ньютоновскому і 
неньютонівському стані, як і метал в крихкому і пластичному стані. Більш того, 
всередині зони контакту двох поверхонь є ділянки, де рідина знаходиться в 
ньютоновском стані, і ділянки, де вона знаходиться в неньютонівському стані. 
Неньютонівський ефект в'язко-пружної рідини вперше врахував А. Мілн в 
роботі [45], де він вирішував гідродинамічне завдання для максвеллівською 
рідини при заданій формі зазору, що не деформується. В результаті було 
отримано, що несуча здатність такої рідини значно менше, ніж ньютонівської. 
Спробу вирішити контактно-гідродинамічні завдання для Рі-Ейрінговскої 
неньютонівської рідини зробив І. Белл в роботі [3], а також І. Белл, І. Кеннел і 
Ц. Аллен в роботі [4]. У цих роботах отримано рівняння Рейнольдса для Рі-
Ейрінговскої рідини і далі методом Ертеля-Грубіна вводиться поправка для обліку 
контактних деформацій. Тут і в наступних роботах тих же авторів показано, що 
значна розбіжність між їх експериментальними і раніше відомими теоретичними 
результатами для двох масел полі-феніловий ефіру і моторного масла SАЕ-50 
можна пояснити при обліку неньютонівськіх властивостей цих масел. Зокрема, 
якщо рівняння цих досвідчених даних з теоретичними (отриманими для 
ньютонівських рідин) призводить до розбіжності близько 100% і більше, то при 
порівнянні з теоретичними для Рі-Ейрінгвскої рідини розбіжність вже менш 46 %. 
З'явилися роботи, присвячені неньютонівській поведінці мастил. У роботі 
І. Аппелкорна [19] сказано, що більшість моторних масел містить значні добавки 
полімерів, і такі масла слід розглядати як неньютонівські, так як їх в'язкість 
зменшується при високих швидкостях зсуву, що призводить до різкого 
зменшення несучої здатності. При високих швидкостях зсуву, коли пружні ефекти 
мають істотне значення, в'язкість цих масел наближається до в'язкості основного 
компонента. Це ж зазначено К. Джоржи у 1957 року, а також І. Новаком і 
В. Уїнером [46] (табл. 1.1). 
У літературі описаний всього один факт, який, здавалося б, суперечить 
наведеній точці зору. Йдеться про експерименти В. Борзофа 1959 рік, коли з 
ростом частоти обертання зубчастої передачі спочатку зменшувалася несуча 
здатність, а потім збільшувалася. Саме це збільшення, нібито, суперечить 
уявленням про в'язкопружної рідини. 
Очевидно, що гіпотеза про ньютонівську поведінку є більш загальною 
точкою зору, ніж всі попередні і, мабуть, доцільно будувати рішення контактно-
гідродинамічної завдання не тільки для ньютонівської рідини з в'язкістю, що 
залежить від тиску по Барусу, але і для неньютонівских рідин. А.І. Петрусевич 
перший вказав на необхідність використання неньютоновскіх властивостей масел 
в контактній гідродинаміці. 
Розглянемо деякі інші аспекти контактно-гідродинамічної теорії мастила. 
 
Таблиця 1.1 – Залежність в'язкості і дотичного напруження від тиску і 
градієнта швидкості для зубчастих передач 
№ з/п Схема Автор Рік 
Причина зламу або 
вигину кривої 
Примітка 
1 2 3 4 5 6 
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 1.3. Рішення змішаної задачі теорії пружності для пружного шару на 
жорсткій основі при зачепленні зубчастих коліс 
При вирішенні контактно-гідродинамічної задачі для різних деталей машин, 
необхідно визначити прогини поверхні під дією сил тиску, що виникають і 
змащувальному шарі. 
В даний час вже є значна кількість робіт по визначенню напруженого стану 
в пружному шарі (А.І. Лур'є, Н.І. Сомов, Я.С. Уфлянд, К. Мергуер, Е. Мелан). 
Однак по ряду причин застосувати їх результати безпосередньо для вирішення 
контактно-гідродинамічного завдання не вдасться. В одних роботах прийнято, що 
пружний шар може прослизати щодо заснування, в інших – отримані тільки 
напруги, а переміщення слід ще відшукувати, по-третє – вже знайдені 
переміщення, але вони представлені настільки громіздкими виразами, що їх важко 
використовувати, тим більше, що відсутні необхідні числові значення. Нарешті, 
переважно одержати чисельні результати таким загальним методом, який 
дозволяв би використовувати будь-які граничні умови (відсутність ковзання 
пружного шару щодо жорсткої основи; вільне ковзання пружного шару, коли 
дотичне навантаження на межі з жорсткою основою дорівнює нулю; ковзання 
пружного шару по основі з будь-яким постійним або змінним коефіцієнтом тертя 
тощо). Застосовуючи метод інтегральних перетворень Фур'є, легко отримати 
рішення для всіх зазначених випадків. 
Тому і виникла необхідність заново вирішити вже вирішену задачу. 
Розглянемо рішення змішаної задачі теорії пружності для випадку плоскої 
деформації пружного шару, що лежить на абсолютно жорсткій основі, міцно 
зчепленого з ним і навантаженого довільним навантаженням ро (х) (рис. 1.4).  
 
 Рисунок 1.4 – Довільне навантаження, прикладене до пружного шару, що 
знаходиться на жорсткій підставі при швидкості обертання зубчастого колеса 
v = 8 м/с  m = 6 мм 
 
Нас цікавлять прогини його верхньої межі. Тому завдання будемо 
вирішувати в переміщеннях [39].  Рівняння рівноваги в переміщеннях при 
відсутності масових сил мають вигляд: 
 














де об'ємне розширення 
 
















= 0. (1.4) 
 
У рівняннях (1) и (2) 𝜆 и 𝜇 – коефіцієнти Ляме – пов'язані наступним чином 

















Найпростіше вирішувати це завдання за допомогою інтегральних 
перетворень Фур'є. 
Введемо інтегральні перетворення Фур'є для наступних функцій: 
 






















































= (−𝑖𝑎)𝑓(̅𝛼, 𝑦). (1.6) 
 





− 𝛼2?̅?(𝛼, 𝑦) = 0, 
 звідки 
 


























Знайдемо ?̅?(𝛼, 𝑦) у вигляді 
 





































































 K1 = −
𝜆+𝜇
2𝜇






























Маючи вихідну систему (1.1) і (1.2), ми повинні були б отримати всього 
чотири постійні, в рівняннях (1.10) і (1.11) є шість постійних. Необхідно 
визначити дві постійні С1 и С2. Це можна зробити, якщо застосувати інтегральні 




























В результаті трансформанти переміщень мають вигляд 
 






𝛼𝑦 + (𝐵2𝑖 − 𝐴2)𝑦𝑒
−𝛼𝑦]  (1.12) 
 






𝛼𝑦 − (𝐴2𝑖 + 𝐵2)𝑦𝑒
−𝛼𝑦]  (1.13) 
 
Постійні А1, А2, В1, В2 визначаються з граничних умов. На верхній межі 
пружного шару нормальні напруження дорівнюють зовнішньому навантаженню зі 
зворотним знаком, дотичні напруження дорівнюють нулю. На нижній межі 
пружного шару відсутні горизонтальні і вертикальні переміщення. Отже, 
 
𝜎𝑦(𝑥, 0) = −𝑝0(𝑥); 𝜏𝑥𝑦(𝑥, 0) = 0; 
 
Висловивши напруги через переміщення 
 
𝑢(𝑥, 𝑑) = 0; 𝜐(𝑥, 𝑑) = 0 
 
і зробивши інтегральні перетворення цих виразів, отримаємо 
 
𝜎𝑦 = 𝜆𝜃 + 2𝜇
𝜕𝜐
𝜕𝑦








?̅?𝑦 = 𝜆𝜃 + 2𝜇
𝜕𝜐
𝜕𝑦









𝛼𝑦 − (𝐴2𝑖 + 𝐵2)𝑒
−𝛼𝑦] 











[(𝜆 + 2𝜇)(𝐵1 − 𝐵2) + 𝜇𝑖(𝐴1 + 𝐴2)]; 
 
Зауважимо, що застосований метод на відміну від відомих рішень 
придатний без всяких ускладнень і при будь-яких інших граничних умовах, 
наприклад, при вільному ковзанні пружного шару щодо жорсткої основи 
[тху (х, с1) = 0],   
 
 0 = 𝜇(𝐵1 − 𝐵2) + (𝜆 + 2𝜇)𝑖(𝐴1 − 𝐴2); 
 



















Вирішимо цю систему лінійних алгебраїчних рівнянь щодо A1, A2, B1, B2 , 
визначимо всі питання, що постійно цікавлять нас. 
У зв'язку з тим, що нас цікавлять прогини ?̅?1(𝛼, 0) = 𝐵1 + 𝐵2, нам досить 
знайти тільки 𝐵1 + 𝐵2.  
Позначимо 
 









В результаті рішення системи (1.14) знайдемо 
 






   (1.16) 
 
Для спрощення виразу (1.16) перейдемо від показових до гіперболічних 
























Переходячи  до оригіналу 
 








та, прийнявши 𝛽 = 2𝛼𝑑, знайдемо 
 


























Застосовуючи відомі формули Ейлера для переходу від показових до 
тригонометричних функцій і змінюючи порядок інтегрування, можемо записати 
 

























Після цього, використовуючи правило інтегрування парних і непарних 
функцій в разі, коли верхня і нижня межі ітегрування рівні по модулю, отримаємо 
 











































Тоді, враховуючи, що 𝑝0(𝜀) ≈ 0 при 𝜀 ≤ 𝜀2 и 𝜀 ≥ 𝜀1 знайдемо 
 











де 𝜀1 и 𝜀2 – відповідно розмірні координати початку і кінця області тертя. 
Вираз (1.22) є загальною формулою для обчислення прогину верхньої 
вільної межі пружного шару під дією будь-якого навантаження, нормальної до 
його поверхні (Рис. 1.5). З цього виразу можна отримати формулу для прогину 
пружного шару під дією зосередженої сили Р, прикладеної в точці е. Для цього 
розглянемо цю формулу, коли навантаження розподілено рівномірно на ділянці 




 Рисунок 1.5 – Схема деформації пружного шару при одиничної силі 
а – запропоноване рішення; б – рішення Фламана 
 










Таким чином, раніше отримана величина 𝛷 [
𝜀−𝑥
2𝑑




прогин поверхні в точці х під дією одиничної сили, прикладеної до точки е.  
 
 
Висновки до роздiлу 1 
Проаналізовано напрями роботи з дослідження і підвищення надійності 
високошвидкісних зубчастих зачеплень важких токарних верстатiв, дано аналіз 
сучасного стану контактно-гідродінамічної теорії мастила і можливості її 
застосування. Наведено рішення змішаної задачі теорії пружності для пружного 
шару на жорсткій основі. Дане математичне формулювання контактно-
гідродінамічної задачі. 
При вирішенні контактно-гідродинамічної задачі для різних циліндричних 
зубчастих передач металорізальних верстатів, які забезпечують надійність 
процесів обробки, розглянуті контактні взаємодії і зміщення циліндричних 
зубчастих коліс під дією сил тиску, що виникають і змащувальному шарі. 
Визначено математичні формулювання контактно-гідродинамічного 
завдання при різних технологічних способах формоутворення сполучених 
евольвентних поверхонь зубчастих коліс важких токарних верстатiв. 
 
Мета та задачi дослiдження. Мета роботи полягає у   підвищеннi 
зносостійкості, міцності, довговічності зубчастих передач ВТВ шляхом 
удосконалення їх демпфуючих характеристик. 
Для досягнення поставленої мети визначені наступні задачі: 
 Проаналізувати основні параметри підвищення точності зубчастих коліс 
важких токарних верстатів. 
 Проаналізувати структуру конструктивних рішень контактно-
гідродинамічних задач при контактуванні циліндричних зубчастих коліс. 
 Розробити систему забезпечення точності важких токарних верстатів 
з урахуванням утворення демпфуючих умов виникаючих при експлуатації 
приводів шпиндельних передніх бабок верстатів. 
 Провести експериментальні конструктивні дослідження параметрів 
гідрокарманів для створення ефекту неньютонівського стану рідини. 
 Науково обґрунтувати конструктивнi параметри високошвидкісних 
важконавантажених зубчастих колiс з метою створення неньютонiвського стану 
рiдини в зонi зачеплення.   
 Здійснити впровадження результатів досліджень на підприємствах 
важкого машинобудування.    
  
РОЗДIЛ 2  
МЕТОДИ ВИРIШЕННЯ КОНТАКТНО-ГIДРОДИНАМIЧНИХ ЗАДАЧ 
ЗУБЧАСТИХ ЦИЛIНДРИЧНИХ КОЛIС ВАЖКИХ ТОКАРНИХ ВЕРСТАТIВ 
 
2.1. Рішення ізотермічної стаціонарної задачі для рідини, що 
знаходиться у ньютонiвському стані з урахуванням параметрів шорсткості 
контактуючiх поверхонь цилiндричних зубчастих коліс 
 
Для вирішення ізоторемічної стаціонарної задачі для рідини, що 
знаходиться в ньютоновском стані, розглянемо випадок кочення і ковзання двох 
кругових циліндрів одне за одним при паралельних осях з розрахунковим 
радіусом кривизни зубчастих зачеплень [36, 38, 41]. Приймемо сталий режим 
роботи і ізотермічний процес тертя при мастилі, що володіє ньютоновскими 
властивостями. Припустимо, що прогини поверхні пропорційні тискам. При 
розрахунку приймалися такі умовні позначення (рис. 2.1): 
 х – координата вздовж напрямку руху поверхонь, спрямована в бік, 
зворотний руху, м; 
 𝛼, 𝛽 – розмірні координати кінця і початку області тертя, м; 
 𝑈𝑎, 𝑈𝑏 – швидкості руху поверхонь, що труться, м/с; 
 𝜆𝑎, 𝜆b – кривизни поверхонь в точці контакту до деформації, 1/м; 
 h – товщина мастильного шару в даній точці х з урахуванням деформації 
поверхні, м; 
 h1 – відстань між поверхнями в даній точці х двох недеформованих кіл, м; 
 hт – найменша товщина мастильного шару з урахуванням деформації, м; 
 hт1 – найменша відстань між двома недеформованими колами, м; 
 h0 – товщина мастильного шару в точці, де градієнт тиску дорівнює нулю (в 
точці максимуму тиску і в точці обриву мастильної плівки) з урахуванням 
деформації, м;  
k0 – гідродинамічний тиск в даній точці х з урахуванням залежності в'язкості 
масла від тиску, кгс/м2; 
 𝜌0 – гідродинамічний тиск в даній точці х без урахування залежності 
в'язкості масла від тиску, кгс/м2; 
 Ко – гідродинамічна вантажопідйомність одиниці довжини ролика з 
урахуванням залежності в'язкості масла від тиску, кгс/м; 
 Р0 – гідродинамічна вантажопідйомність одиниці довжини ролика без 
урахування залежності в'язкості масла від тиску, кгс/м; 
 𝜇 – абсолютна в'язкість масла при тиску k0, (кг∙с)/м
2
; 
 𝜇0 – абсолютна в'язкість масла при атмосферному тиску, (кг∙с)/м
2
; 
 п – пьезокоеффіціент в'язкості, м2/кгс;  














 𝜐1 – сумарний прогин двох поверхонь, що труться, м;  
A' – коефіцієнт пропорційності між прогином поверхні і ставленням 
гідродинамічного тиску до модуля пружності, м; 
 
 𝜐1(𝑥) = 𝐴′
𝑝0(𝑥)
𝐸





Приймемо залежність в'язкості масла від тиску за формулою Барус (2.2). 












Друге рівняння можна отримати, якщо висловити форму зазору після 
деформації через форму зазору до деформації, прогини поверхні і їх взаємні 
переміщення. 
 Рисунок 2.1 – Зазор (а) і епюра тиску (б) 
 
Припустимо вважати, що всі тиски паралельні один одному і 
перпендикулярні осі X. Нехай після рішення контактно-гідродинамічної задачі ми 
отримаємо якийсь профіль зазору h(х) (рис. 2.2). Якщо до нього додамо 
деформації 𝜐1(𝑥) в кожній точці, то в результаті отримаємо профіль зазору до 
деформації h1(х) при будь-якому поперечному зміщенні профілів 𝛥.  
Як відомо, зазор між двома круговими циліндрами до деформації на вузькій 
ділянці з великим ступенем точності може бути представлений у вигляді 
квадратичної параболи. 
 
 ℎ1(𝑥) = ℎ𝑚1 +
𝑥2
2
(𝜆𝑎 ± 𝜆𝑏). (2.3) 
 
Застосовуючи зазначену гіпотезу типу Вінклера–Циммермана, отримаємо 
вираз (2.1). 
Перетворюючи (2.1) і (2.3), отримаємо рівняння 
 








яке і є другим рівнянням контактно-гідродинамічної теорії мастила. 
Таким чином, завдання полягає в спільному рішенні рівнянь (2.2) і (2.4). 
Однак отримати його аналітично досить важко і доводиться виробляти чисельні 
рішення. 
Для охоплення всього необхідного діапазону зміни основних робочих 
параметрів шляхом порівняно невеликих за обсягом розрахунку необхідно ці 
рівняння привести до безрозмірного вигляду, що дозволяє різко скоротити 




Рисунок 2.2 – Форма зазору до і після деформації 
 
Висловимо розмірні величини – аргумент х і невідомі функції  ℎ и 𝑘0 – через 
відповідні безрозмірні величини z, Н и k; x=B1z;  h=h0H; k0=Bk. 
Введені параметри В і В1 визначимо за допомогою рівнянь (2.2) і (2.4). 
Підставляючи прийняті позначення в ці рівняння н переносячи множники 
𝐵
𝐵1
 і h0 в 


























Приймемо в якості розмірних параметрів 
 





























Якщо врахувати, що в місці обриву мастильного шару безрозмірна абсциса 














 𝐻(𝑧) = 1 − 𝑎2 + 𝑧2 + 𝐶𝑘(𝑧). (2.14) 
 
Ці рівняння рішень на основі математичної обробки комбінацій параметрів 
С і Вп, охоплюють весь необхідний діапазон. При цьому С змінюється від 0,1 до 
40, а Вп – від 0 до 30. При Вn=0 в'язкість масла не залежить від тиску. В цьому 
випадку позначимо розмірний тиск в даній точці через р0 і безрозмірне – через р. 










В якості граничних умов приймемо, що: 
1. Кінцем області тертя є точка з координатної z=a (x=а), де тиск і градієнт 
тиску дорівнюють нулю (k=0; 
𝑑𝑘
𝑑𝑧
= 0; р = 0 ;  
𝑑𝑝
𝑑𝑧
= 0) ;  
2. Початком області тертя є точка з координатою z=b (𝑥 = 𝛽), де тиск, 
асимптотично наближається до нуля, може з практично допустимої ступенем 
точності прийматися рівним нулю. 
Рішення при постійній в'язкості залежить від одного безрозмірного 
параметра – коефіцієнта деформації С. При змінній в'язкості до нього додається 
другий параметр – коефіцієнт режиму роботи Вп. Кожному розрахунковому 
варіанту – комбінації параметрів С і Вп має відповідати своє значення 
безрозмірною координати кінця області тертя а. Відомо, що в разі зазору, 








= 1,226  . Інші епюри тиску здійснитися не можуть, так як 
необхідно задовольнити граничні умови (обрив мастильного шару здійснюється в 
точці, де 𝑘0 =
𝑑𝑘0
𝑑𝑥
= 0), і завдання має єдине рішення. 
Якщо завдання для деформованих поверхонь вирішується з кінця області 




При цьому тиску відраховуються від дотичної до епюри тиску в точці кінця 
області тертя (при 
ℎ0
ℎ𝑚
= 1,1 і 1,33). Дійсно, що при цьому на початку області тертя 
виходять значні за величиною позитивні або негативні тиски, а не рівні нулю. 
Необхідно підібрати таке значення а, щоб в районі точки a=b епюра тиску 
дотикалась осі х. Зазвичай доводиться робити лише кілька спроб, щоб знайти таке 




Один з результатів таких обчислень показаний на рис. 2.3 для С=60 і Вп=0. 
спочатку задаємося а=–5. При цьому отримуємо р(b)<0. Для збільшення р(b) 
необхідно збільшити а по абсолютній величині. Прийнявши а=–5,5, знаходимо, 
що р(b)>0. Для зменшення р(b) необхідно зменшити а. Прийнявши a=–5,3, 
знаходимо, що р(b) незначно відрізняється від нуля. 
Якщо при обраному ау отримали р(b)<0, то брали нове а2=1,5а1. Якщо при 
прийнятому а2 отримували р(b)<0, то для вибору нового а ділили навпіл інтервал 
а2–а1 і брали значення 𝑎3 =
𝑎1+𝑎2
2
 і т.д. 
Якщо при а2 отримували р(b)<0, то брали а3=1,5а2 і т.д. Якщо при обраному 




Таким чином, і в випадках, коли 𝐵𝑛 ≠ 0, вдавалося завжди при невеликій 
кількості спроб (від трьох до восьми) отримати необхідну а для будь-якого С. 
Визначимо гидродинамическую вантажопідйомність 
 
 𝐾0 = ∫ 𝑘0𝑑𝑥
𝛽
𝛼

















 𝐾 = ∫ 𝑘𝑑𝑧
𝑏
𝑎






Рисунок 2.3 – Графіки для визначення безрозмірною координати кінця області 
тертя 
 
2.2 Теоретичні основи розрахунку зубчастих циліндричних коліс ВТВ 
при максимальних навантаженнях із забезпеченням контактної міцності з 
метою запобігання глибинного контактного руйнування при високих 
окружних швидкостях 
 
Розрахункове напруження на перехідній поверхні зуба, під яким розуміється 
максимальна місцева напруга, що викликається розрахунковим навантаженням на 
перехідній поверхні зубів, виконаних з пружного матеріалу, з боку розтягування, 
визначається за формулою [37]: 
 
 𝜎𝐹 = 𝑌𝐹𝑌𝜀𝑌𝛽𝜔𝐹𝑡/𝑚, (2.19) 
 
де 𝑌𝐹 – коефіцієнт, що враховує форму зуба; 𝑌𝜀 – коефіцієнт, що враховує 
перекриття зубів; 𝑌𝛽 – коефіцієнт, що враховує наклон зуба; т – модуль 
зачеплення, мм; 𝜔𝐹𝑡 – питома розрахункова окружна сила, Н/мм.  
Питома розрахункова окружна сила 𝑤𝐹𝑡 визначається за формулою 
 𝑤𝐹𝑡 = 2000𝑇1𝐹𝐾𝐹𝛼𝐾𝐹𝛽𝐾𝐹𝜐/(𝑏𝜔𝑑1), (2.20) 
 де 𝑇1𝐹 – розрахункове навантаження, Н-м;  𝑏𝜔 – ширина зубчастого вінця, мм;  
𝑑1 – діаметр початкової окружності, мм;  𝐾𝐹𝛼 – коефіцієнт, що враховує розподіл 
навантаження між зубами при розрахунку зубів на витривалість при згині;  
𝐾𝐹𝛽  – коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження по довжині контактних 
ліній при розрахунку зубів на витривалість при згині;  𝐾𝐹𝜐 – коефіцієнт, що 
враховує динамічне навантаження, що виникає в зачепленні, при розрахунку на 
витривалість при згині. 
Умова міцності має такий вигляд: 
 
 𝜎𝐹 ≤ 𝜎𝐹Р (2.21) 
 
де 𝜎𝐹Р – допустиме напруження згину зубів, МПа. 
Розрахунок проводиться для менш міцного з зубчастих коліс передачі. 
Розглядом умови і завершується перевірочний розрахунок передачі на згинальну 
витривалість. 
Розглянемо вибір величин, що входять в формули (2.15)–(2.16). 
Вихідне розрахункове навантаження 𝑇1𝐹 (Н м) відповідає найбільшому, 
тривало діючому навантаженні з числом циклів зміни напруг перевищує 5104 
циклів; при плавному характері циклограми нагруження – навантаження, що 
відповідає 5104 циклів зміни напруги. 
Коефіцієнт 𝐾𝐹𝛼 враховує розподіл навантаження між зубами, для 
прямозубих передач визначається в припущенні, що в зачепленні знаходиться 
одна пара зубів. Приймається, що 𝐾𝐹𝛼 = 1. Якщо при цьому виявиться, що 
𝜎𝐹 > 𝜎𝐹Р,  для передач не грубіше 8-го ступеня за нормами плавності 
(ГОСТ 1643–81) слід провести перевірку умови розподілу навантаження між 
двома парами зубів. Для цього визначається параметр 










2  – абсолютні значення граничного відхилення кроку зачеплення 
відповідно шестерні і зубчастого колеса, мкм. Якщо 𝜆 ≥ 1, то запобігли з 
усталостного згинального зламу зубця не гарантується, що призводить до 
необхідності зміни параметрів або матеріалу зубчастих коліс. Якщо  𝜆<1, то 
проводиться уточнений розрахунок, який враховує розподіл навантаження між 
двома парами зубів. Для цього визначається допоміжний параметр 𝜐. 
При відсутності зрівняльного зміщення величина  𝜐 визначається в 
залежності від 𝐻 = (𝑑𝛼 − 𝑑𝑢)/(2𝑚). При наявності зрівняльного зміщення 
0=0'/0''; 𝜐′  і 𝜐′′ визначаються по кривій в залежності від 
𝐻′ = (𝑑0 + 2𝛥𝑦𝑚 − 𝑑𝑢)/(2𝑚) і 𝐻′
′ = 𝛥𝑦, де 𝛥𝑦 – коефіцієнт зрівняльного зсуву. 
Якщо дотримується нерівність 0 < 𝜆, то коефіцієнт 𝐾𝐹𝛼 приймається рівним 
𝐾𝐹𝛼 = 𝜆. Якщо ж   0 ≥ 𝜆 то 𝐾𝐹𝛼 = 1 (рис 2.4) 
Якщо коефіцієнт осьового перекриття 𝜀𝛽>1, то використовується для 
визначення 𝐾𝐹𝛼  розрахункова залежність 
 
 𝐾𝐹𝛼 = [4 + (𝜀𝛽 − 1)(𝑛 − 5)]/(4𝜀𝛼)  , (2.22) 
 
де п – ступінь точності за нормами контакту (ГОСТ 1643-81). Якщо п > 9, то 
приймається п = 9, аналогічно при п <5 вважають п = 5. 
 
 
Рисунок 2.4 – Значення параметрів , 0' і 0'' 
Слід мати на увазі, що при відносно більшій з двох величин σНРI і σНРII, 
визначених за методикою, до меншої, що перевищує 1,15, величину 𝐾𝐹𝛼 слід 
збільшити на 20%. 
Проектувальний розрахунок на витривалість зубів при згині носить 
орієнтовний характер, в зв'язку з чим після визначення геометричних розмірів 
зубчастих коліс слід провести перевірочний розрахунок. 
При проведенні проектувального розрахунку повинні бути задані: 
циклограма навантаження, число зубів шестерні z1, кут нахилу зуба β, угол 
наклона зуба (ɛβ >1 або ɛβ ≤ 1), спосіб термічної або хіміко-термічної обробки, 
твердість активних поверхонь зубів, параметр ψbd. Останній може бути обраний 
так само, як це робилося при проведенні проектувального розрахунку передач на 
контактну витривалість. Розрахунок проводиться для шестерні. Тоді орієнтовне 
значення модуля зачеплення знаходиться за формулою: 
 








Тут Кт – допоміжний коефіцієнт (для прямозубих передач  Кт=14 для 
косозубих передач при  ɛa≤1 Кт=12,5; для косозубих при ɛa>1 ы шевронних 
передач К т=11,2); 𝑇1𝐹 – вихідна розрахункове навантаження, Н·м, визначувана 
так само як і при перевірочному розрахунку; 𝐾𝐹𝛽 – коефіцієнт, що враховує 
нерівномірність розподілу навантаження по ширині зубчастого вінця, вибираний 
по кривій залежно від 𝜓𝑏𝑑; 𝑌𝐹1 –  коефіцієнт форми зуба; 𝜎𝐹𝑃1 – вигиниста 
напруга, що допускається, МПа, 
 
 σFP1 = 0,4σF lim b
0 KFL, (2.24) 
 
де 𝐾𝐹𝐿 – коефіцієнт довговічності, визначуваний так само як і при перевірочному 
розрахунку;  𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑏
0  – базова межа витривалості. B залежності від способу 
термічної або термохімічної обробки. Для реверсивних зубчастих передач 
отримане значення слід зменшити на 25%. 
Знайдене значення m має бути погоджене із стандартом. Після чого 
визначаються усі необхідні дані для проведення перевірочного розрахунку. 
Даний розрахунок проводиться для відвертання зламу зубів від 
малоциклової втоми при плавному ударному вантаженні. Розрахунок проводиться 
для менш міцного зубчастого колеса передачі [23]. 
Відвертання даного виду руйнування гарантується при виконанні наступної 
умови [38]: 
 
 σFL = σF
T1Fl
T1F
≤ σFPL  (2.25) 
 
де 𝜎𝐹𝐿 – розрахункова напруга, МПа; 𝜎𝐹 – розрахункова напруга від навантаження 
𝑇1𝐹, визначення якого проведене при розрахунку на витривалість зубів при вигині; 
𝑇1𝐹𝑙 – початкове розрахункове навантаження, визначуване по циклограмі 
вантаження, Н·м; при ступінчастій циклограмі береться кожен зі східців з числом 
циклів, що відповідає їй, якщо воно не перевищує 105 циклов; при плавній 
циклограмі вантаження розрахунок робиться при 103, 104 і 105 числах циклів по 






′ 𝑌𝑆𝐾𝑥𝐹𝑌𝑅𝐿  (2.26) 
 
де 𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑏 – початкова гранична напруга, що не викликає зламу зубів від 
малоциклової втоми, МПа, вибиране по табл. 2.1 залежно від способу термічної 
або хіміко-термічної обробки і числа циклів зміни напруги; у тих випадках, коли 
сумарне число циклів дії розрахункового навантаження знаходиться в проміжку 
між вказаними в табл. 2.1 числами циклів, для визначення 𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑏 необхідно 
використати лінійну інтерполяцію по логарифмах сусідніх із заданими значень 
чисел циклів і логарифмах значень, що відповідають їм 𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝐿; 𝐾𝐹𝐿𝑔 – коефіцієнт, 
що враховує вплив шліфування перехідної поверхні зуба; для зубчастих коліс з 
нешліфованими зубами 
 𝐾𝐹𝐿𝑔 = 1;  у інших випадках він визначається по таблиці 2.1 із застосуванням у 
разі потреби методу інтерполяції; 𝐾𝐹𝐿𝑑 – коефіцієнт, що враховує вплив 
деформаційного зміцнення або електрохімічної обробки перехідної поверхні; для 
зубчастих коліс без зміцнення перехідної поверхні 𝐾𝐹𝐿𝑑 = 1;  у інших випадках 
𝐾𝐹𝐿𝑑 визначається по табл. 2.1 із застосуванням у разі потреби методу 
інтерполяції; значення 𝐾𝐹𝐿𝑑, приведені в знаменнику (таблиця 2.1), [52],  слід 
приймати для зубчастих коліс з шліфованою перехідною поверхнею; 𝑆𝐹𝐿
′  – 
коефіцієнт безпеки; вибирається по табл. 2.1 залежно від способу термічної і 
хіміко-термічної обробки і заданої вірогідності неруйнування; значення 𝑆𝐹𝐿
′  
можна приймати таким, що відрізняється від вказаних в табл. 2.1, якщо це 
підтверджується статистичними даними; 𝑌𝑆 – коефіцієнт, що враховує градієнт 
напруги і чутливість матеріалу до концентрації напруги, залежно від модуля; 𝐾𝑥𝐹 
– коефіцієнт, що враховує розмір зубчастого колеса, залежно від діаметру вершин 
зубів зубчастого колеса; 𝑌𝑅𝐿 – коефіцієнт, що враховує вплив шорсткості 
перехідної поверхні зубів, 𝑌𝑅𝐿 = 1. 
 
Т а б л и ц я  2 . 1 – Величини SF lim L, KFLg, KFLd, SFL
′  
Сталь 



























Продовження таблиці 2.1 
1 2 3 4 5 
Інша легована Те ж 
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западини між зубами 




НRС  48-60 
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НRС  25–35 
(0,2÷0,4)т 
Продовження таблиці 2.1 
1 2 3 4 5 
Легована, що 
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частину тіла 
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НRС  45–55 
– 
Примітка. Значення 𝐾𝐹𝐿𝑑, наведені в знаменнику, приймаються 
* Для зубчастих коліс, гартованих з повторного нагріву, наведені значення 
 
Розглянутий розрахунок призначається для запобігання залишкової 
деформації або крихкого зламу зубів. Розрахунок ведеться для менш міцного 
зубчастого колеса передачі на найбільшу за величиною навантаження для 
зубчастих коліс з різною обробкою матеріалу. 
Для забезпечення необхідної міцності повинна бути виконана така умова: 
 
 𝜎𝐹𝑀 = 𝜎𝐹
𝑇1𝐹𝑀
𝑇1𝐹
≤ 𝜎𝐹𝑃𝑀, (2.27) 
 
де 𝜎𝐹𝑀 – найбільше розрахункове напруження, МПа; 𝜎𝐹 і 𝑇1𝐹 – розрахункове 
напруження і відповідне йому розрахункове навантаження при розрахунку на 
згинальну витривалість зубів. 𝑇1𝐹𝑀 – максимальне з навантажень, що діють за 
розрахунковий термін служби, Н · м ;  визначається по циклограмі навантаження; 
𝜎𝐹𝑃𝑀 – допустиме напруження, МПа. 





′ 𝑌𝑆𝑌𝑅𝑀𝐾𝑥𝐹, (2.28) 
 
де 𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑀 – максимальне напруження, що не викликає залишкових деформацій 
або крихкого зламу зубів; 𝐾𝐹𝑀𝑔 – коефіцієнт, що враховує вплив шліфування 
перехідної поверхні зубів, значення 𝐾𝐹𝑀𝑔, наведені в знаменнику, застосовуються 
для зубчастих коліс зі шліфованою перехідною поверхнею; 𝐾𝐹𝑀𝑑 – коефіцієнт, що 
враховує вплив деформаційного зміцнення перехідної поверхні; для коліс з 
твердістю поверхонь зубів більше НRС 45 приймається 𝐾𝐹𝑀𝑑 = 0,95, у всіх інших 
випадках 𝐾𝐹𝑀𝑑 = 1; 𝑆𝐹𝑀
′  – коефіцієнт безпеки, який визначається в залежності від 
способу термічної або хіміко-термічної обробки і заданої ймовірності 
неруйнування; 𝑌𝑆 – коефіцієнт, що враховує градієнт напружень і чутливість 
матеріалу до концентрації напружень, який визначається в залежності від т; 𝑌𝑅𝑀 – 
коефіцієнт, що враховує шорсткість перехідної поверхні,  𝑌𝑅𝑀=1; 𝐾𝑥𝐹 – 
коефіцієнт, що враховує розміри зубчастого колеса в залежності від діаметра 
вершин зубчастого колеса. 
Переміщення поверхонь тертя визначаються методами теорії пружності. 
 Рішення при великій різниці радіусів кривизни. Спочатку розглянемо 
рішення контактно-гідродинамічної задачі для поверхонь з великою різницею 
радіусів кривизни – роликові підшипники кочення і зубчасті передачі. При цьому 
паралельно наведемо рішення для випадків, коли в'язкість мастильної речовини 
вважається постійною (рішення придатне для випадку мастила водою і гасом) і 
коли враховується вплив тиску на в'язкість (мастило маслом). 
Додатково позначимо через т коефіцієнт Пуассона. Сумарні переміщення 
протилежних елементів двох поверхонь під дією нормальних тисків в 
змащувальному шарі приймемо по Штаерману у вигляді [40] : 
 
 𝜐1(𝑥) = −
4
𝜋𝐸





 𝜐1(𝑥) = −
4
𝜋𝐸





де постійні визначаються відносним зсувом поверхонь. 
Як і раніше, приймемо, що ℎ(𝑥) = ℎ1(𝑥) + 𝜐1(𝑥) − 𝛥. 
Переходячи від розмірних координат і параметрів до безрозмірних і 
враховуючи, що Н(а)=1, знайдемо 
 

























Підставивши (2.29) в (2.22) або (2.30) в (2.23), отримаємо одне нелінійне 
сингулярне інтегродиференціальне рівняння для функції k(z) або р(z). 
Рішення цього рівняння пов'язано зі значними труднощами, так як в даний 
час дуже мало робіт присвячено вирішенню нелінійних інтегродиференціальних 
рівнянь (Я.В. Биков, С.С. Мусін, H.М. Назаров, С.Н. Слугін) і ще менше робіт по 
нелінійним сингулярним інтегральним рівнянням (Б.І. Гехт, А.І. Гусейнов). 
Для спрощення спочатку розглянемо більш простий випадок постійної 
в'язкості масла (2.29) і (2.23). 
Для нього легко отримати значне спрощення, привівши нелінійне 
сингулярне інтегродиференціальне рівняння до регулярного нелінійного 
інтегрального рівняння типу Гаммерштейна. Доведемо також існування і єдність 
розв'язку. 
Дійсно, з (2.23) отримаємо 
 







Підставляючи цей вираз в (2.29), змінюючи порядок інтегрування або 
застосовуючи інтегрування по частинах, а також враховуючи, що р(а)=0; р(b)=0, 
знайдемо 
 















Висновки до роздiлу 2 
Наведено теоретичні рішення контактно-гідродинамічних задач зубчастих 
циліндричних коліс важких токарних верстатiв. Показані зусилля, що діють в 
зачепленні прямозубих циліндричних зубчастих коліс. Зроблено розрахунок на 
контактну витривалість активних поверхонь зубів. Дано теоретичні основи 
розрахунку зубчастих ціліндрічних коліс ВТВ при максимальних навантаженнях 
із забезпеченням контактної міцності. Викладена методика контактно-
гідродинамічного розрахунку товщини мастильного шару. 
Проаналізоване подальше удосконалення наближеного рішення 
ізотермічної стаціонарної задачі для рідини, що знаходиться в неньютонівському 
стані з урахуванням параметрів шорсткості контактуючих поверхонь 
циліндричних зубчастих коліс. 
З метою забезпечення підвищення контактних навантажень і плавності 
роботи зубчастих швидкісних передач важких токарних верстатiв вивчені 
теоретичні основи розрахунку зубчастих циліндричних коліс ВТВ із 
забезпеченням контактної міцності з метою запобігання глибинного контактного 





МОДЕЛЮВАННЯ МЕТОДIВ ЗАБЕЗПЕЧЕННЯ ТОЧНОСТI ТА ЯКОСТI 
ВИСОКОШВИДКIСНИХ ВАЖКОНАВАНТАЖЕНИХ ЗУБЧАСТИХ КОЛIС 
ТОКАРНИХ ВЕРСТАТIВ ПРИ НЕНЬЮТОНIВСЬКОМУ СТАНI РОБОЧОЇ 
РIДИНИ 
3.1 Методи обробки спряжених циліндричних зубчастих коліс з 
гідрокарманами при урахуванні залежності в'язкості мастильних рідин від 
тиску, температури і стану поверхневого шару контактуючих поверхонь 
  
Зубчаста циліндрична передача з гідродинамічними карманами відноситься 
до галузі техніки, а саме до машино- та верстатобудування, і може бути 
використана в усіх коробках швидкостей, зубчастих приводів, турбогенераторів, 
авіаційних, корабельних, самохідних машинах де застосовуються швидкiсні та 
високонавантажені цилiндричні зубчасті передачі.  
Найбільший інтерес з точки зору працездатності для зубчастої циліндричної 
передачі являє собою товщина мастильної рідини в п’яти характерних точках 
активної ділянки лінії зачеплення по висоті зуба на евольвентному профілі (рис. 
3.1): у точках входу  (a) і виходу (d) з зачеплення, в точках пересполучення (b) і 
(c) та у полюсі (p). Найбільш безпечними точками зачеплення відносно заїдання є 
не точки (a) и (d), а точки, що знаходяться від них на відстані 0,3т (b) і (c), де 
спостерігається перехід тертя-кочення в тертя ковзання (прослизування). На цій 
ділянці як раз і відбувається підвищене спрацювання зубчастої прямозубої 
циліндричної передачі та концентрація високиих навантажень у зоні контакту. 
В основу зубчастої циліндричної передачі з гідродинамічними карманами 
поставлено задачу видозміни евольвентного профiля ведучого прямозубого 
цилiндричного зубчастого колеса зубчастої прямозубої циліндричної передачі 
шляхом зміни принципу контактування сполучених евольвентних поверхонь. За 
рахунок цього забезпечується значне зменшення коефіцієнту тертя, контакт 
здійснюється через мастильний шар рiдини, яка знаходиться на момент утворення 
контакту в неньютоновському стані.  
Поставлене завдання вірішується тим, що з метою створення і локалізації 
гидродінамічного ефекту в зоні контакту евольвентних поверхонь прямозубих 
циліндрічних колес, які сполучаються, і умов переходу ньютоновського стану 
мастильної рiдини в неньютонівський стан на евольвентнiй поверхні ведучого 
циліндрічного зубчастого колеса виконують спеціальні гидродінамічні кармани в 
точках, віддалених від точок входу (a) і виходу (d) із зачеплення на відстані 0,3т 
точки (b) і (c), тим самим відбувається контакт евольвентних поверхонь зубчастих 
прямозубих цілиндричних колес завдяки гідродинамічним карманам через 
пружно-нестисну мастильну рiдину.  
Внаслідок цього забезпечується зниження коефіцієнта тертя, контакт 
здійснюється через мастильний шар рiдини, яка знаходиться на момент утворення 
контакту в неньютоноівському стані завдяки гідрокарманам з утворенням 
пружно-нестисного мастильного шару рідини, зменшується шум, також 
підвищується довговічність та зносостійкість зубчастої прямозубої циліндричної 
передачі, зменшуються вимоги на точність виготовлення зубчастих колес 
зубчастої циліндричної передачі.  
Запропоновані гідрокармани на евольвентній поверхні ведучого зубчастого 
колеса зубчастої циліндричної передачі забезпечують високу несучу здатність 
контактуючих евольвентних поверхонь малий коефіцієнт тертя в широкому 
діапазоні частот обертання, починаючи зі швидкості 1 м/с, високе демпфування 
пульсаційного навантаження зубчастих коліс зубчастої прямозубої циліндричної 
передачі при вході та виходi з зачеплення та зменшення технологічного 
успадковування похибок обробки спряжених поверхонь зубчастих коліс зубчастої 
циліндричної передачі. 
Зубчаста циліндрична передача з гідродинамічними карманами (рис. 3.1) 
складається з ведучого колеса 1 та відомого колеса 2. Гідродинамічні кармани 
виконуються тільки на ведучому колесі 1. 
 Рисунок 3.1 – Зубчаста циліндрична передача 
1 – ведуче циліндричне зубчате колесо; 2 – відоме циліндричне зубчасте колесо; 
3 – гідродинамічні кармани; опорні точки  а, b, р, d, c, у яких відбувається перехід 
тертя-качіння в тертя-ковзання; т – модуль зубчатої передачi 
 
На рис.3.2 на евольвентній поверхні зуба ведучого колеса 1 виконані 
гідродинамічні кармани 2. На рис. 1 гідродінамічні кармани 3 виконані на відстані 
0,3т від точки (а) до точки (b) і на відстані 0,3т від точки (d) до точки (c), де 
відбувається перехід тертя-кочення та тертя ковзання (прослизування). На цій 
ділянці як раз і спостерігається підвищене спрацювання зубчатих коліс та 
концентрація пікових навантажень у зоні контактування. 
                       
 а) б) 
Рисунок 3.2 – Циліндричне зубчате колесо 
1 – ведуче циліндричне зубчате колесо; 2 – гідродинамічні кармани; опорні точки  
а, b, р, d, c, у яких відбувається перехід тертя-качіння в тертя-ковзання; 
 т – модуль зубчатої передачи 
На рис. 3.3 показане креслення циліндричного зубчатого колеса з 





Рисунок 3.3 – Креслення циліндричного зубчастого коліса з позначенням 
розмірів гідродинамічного карману для модуля від 3 до 30 мм 
 
На рис. 3.4 та на рис. 3.5  показані циліндричні зубчасті колеса з однією та з 
трьома закритими гідродинамічними канавками. Закриті гідродинамічні канавки 






Рисунок 3.4 – Циліндричне зубчасте колесо з гідродинамічним карманом у 




Рисунок 3.5 – Циліндричне зубчате колесо з гідродинамічними карманами 
у вигляді трьох закритих канавок 
 
З технологічної та практичної точки зору, мають місто циліндричні зубчасті 
колеса з гідродинамічними карманами у вигляді сферичних (рис. 3.6) і еліпсних 




Рисунок 3.6 – Циліндричне зубчасте колесо з гідродинамічними карманами у 




Рисунок 3.7 – Циліндричне зубчасте колесо з гідродинамічними карманами у 
вигляді еліпсних отворів 
Гідродинамічні параметри циліндричних зубчастих коліс, що зачіпляються, 
з гідро-карманами характеризуються основними параметрами, які залежать від 
кількості гідро-карманів, їх площі і параметрів шорсткості. 
Для чого в основному рівнянні гідродинаміки, що характеризується 
утворенням неньютонівського стану робочої рідини на підставі обробки 
експериментальних даних і теоретичних досліджень, які базуються на вирішенні 
задачі Капицi, але з урахуванням параметрів шорсткості, форми і розмірів гідро-
карманів. 
Після удосконалення математичної моделі, що характеризується умовами за 
яких виникає неньютонівський стан робочої рідини в залежності від швидкості і 
крутного моменту зубчастої передачі, форми гідро-карману, яка характеризується 
коофiцiентом СI-V, площею гідро-карману, представимо у вигляді схеми (рис 3.8) 
контактування і математичним аналізом розрахунку умов при якому виникає 
неньютонівський стан робочої рідини при зачепленні зубчастих коліс. 
 
 
Рисунок 3.8 – Схема сил, що діють на зуб 
 
Сила, що діє на зуб, є коловою силою зубчастої передачі 
  (3.1) 
де Sim – площа пластини (сумарна площа гідро-карманів визначається як  
Sim =S1 х Nкарманів) , m – маса пластини (V – швидкість, С – коефіцієнт опору з боку 
робочої рідини (різний у напрямку n і t). 
















𝜌𝑣2𝑆𝑚(𝐶𝑡𝑠𝑖𝑛𝜃 − 𝐶𝑡1𝑐𝑜𝑠𝜃) − 𝑀𝑔 (3.3) 
   
Далі будемо вважати, що за одне зіткнення з робочою рідиною 
горизонтальна складова швидкості не змінюється і квадрат швидкості дорівнює 
приблизно квадрату горизонтальної складової, в процесі зіткнення з поверхнею 
рідини не змінюється кут нахилу, коефіцієнт опору Сt – дуже малий, кут θ – 
малий, так що cos θ = 1, а sin θ = 0. Тоді залишиться лише друге рівняння з 













Лінійне диференціальне рівняння вирішується стандартними методами. 
Лінійне рівняння виходить через припущення про те, що сила опору прямо 
пропорційна глибині занурення z – вважаємо це розумним припущенням. Тобто 
обертання зубчастого колеса, що має площу контакту виражену через площу 
гідро-карману (Рис. 3.9) визначається згідно формули (3.4) .   






  (3.4) 
 
   𝑀 ∙ 𝑔 = 𝐹𝑟  (3.5) 
 
де C – коефіцієнт опору 
ρ – щільність, кг/м2 
S – площа контакту, м2 
 
 
Рисунок 3.9 – Розміри гідро-карманів на евольвентній поверхні зуба 
 
Визначення миттєвої площі контакту при зачепленні зубів (Рис. 3.10). 
 
  𝑉 = √
4∙2∙Мкр
𝑚∙𝑧1∙𝐶∙𝜌∙𝑆2
  (3.6) 
 
  𝑆 = 𝑓(𝑚; 𝑙; 𝑏; 𝑧к)   (3.7) 
 
  𝑉 = 𝑓(Мкр; 𝑚; 𝑧; 𝑆; 𝑓)   (3.8) 
 
 
Рисунок 3.10 – Геометрія зачеплення зубчастих коліс з гідро-карманами 
 
       𝑀кр =
𝑚∙𝑧1
2
∙ 𝐹𝑟  (3.9) 
 
   𝑀кр =
𝑃
𝜔
  (3.10) 
 
 В табл.. 3.1. наведені основні залежності опору робочої рідини від форми 
гідро-карманів з рахунком коефіцієнта форми гідро-карманів. 
 
















Продовження таблиці 3.1 























Примітка: глибина гiдро-карманів обрана експериментально і становить 
h=2,5±0,2 для m=10. 
 
 u – передавальне число 
 






  (3.11) 
 
𝑢 = |𝑖| – не від’ємне;  𝑢 = |
1
𝑖
| – передавальні відносини. 
 
 𝑢общ = 𝑢1 ∙ 𝑢2 ∙ … ∙ 𝑢𝑛 (3.12) 
Потужність: N кВт; D; ω. 
 
  𝑃 = 𝑀кр ∙ 𝜔 (3.13) 
 
де Mкр – обертаючий момент, Н∙м; ω – кутова швидкість, с
-1 
 





де Мкр – обертаючий момент, Н∙м; n – частота обертання шпинделя, об/мин; P – 
потужність, кВт 
Контактно-гідродинамічний розрахунок зубчастих передач базується на 
основних положеннях в'язкості застосовуваних масел при високому тиску і 
температурах. 
Залежність в'язкості масла від температури і тиску в значній мірі визначає 
працездатність закритих зубчастих передач. Виконано дослідження залежності 
в'язкості масла від тиску і температури в умовах впливу високого тиску (до 
1500 МПа) на в'язкість масел, тобто коли робоча рідина в зоні контактування 
зубчастих коліс переходить з ньютоновского стану в неньютонівський.   
Слід зазначити, що в'язкість деяких масел, наприклад, масло суміші, 
що складається з 75% трансформаторного масла і 25% МС-20, дуже добре 
підкоряється закону Барруса, тобто в напівлогарифмічній системі 
координат логарифм в'язкості лінійно залежить від тиску навіть до тисків 
порядку 12 000 кгс/см2 і температур до 120° С. 
Таким чином, (табл. 3.2) цього масла практично не залежить від тиску. 
У синтетичного масла виявляється криволінійна залежність логарифма 
в'язкості від тиску навіть при тиску 5000 кгс/см2. Отже, для цього масла 
п’єзокоефіцієнт дійсно є функцією тиску.  
 
Таблиця 3.2 – Залежність п’єзокоефіцієнта в'язкості п від температури 
Масла 
n·106, м2/кгс, при температурах Т, °С 
50 60 80 100 120 140 150 
Н а ф т о в і         
МС-20  0,225 0,207 0,178 0,145 0,113 0,063 0,066 
75% МС-20 + 25% 
трансформаторні 0,206 0,192 0,165 0,137 0,109 0,062 0,068 
50% МС-20 + 50%        
трансформаторні 0,192 0,160 0,1545 0,130 0,1066 0,081 0,0685 
25% МС-20 + 75%        
трансформаторні 0,175 0,165 0,144 0,123 0,102 0,060 0,069 
Веретенне-2  0,128 0,1236 0,1139 0,105 0,0953 0,087 0,082 
МК-8 0,159 0,150 0,132 0,114 0,0965 0,078 0,069 
Трансформаторне 0,159 0,150 0,132 0,114 0,0965 0,078 0,069 
С и н т е т и ч н е         
МН-7,5 0,126 0,1228 0,1114 0,101 . 0,090 0,079 0,074 
ВНИИНП-7  0,1235 0,1200 0,1125 0,105 0,099 0,092 0,058 
БЗВ  0,0837 0,0683 0,0830 0,0825 0,082 0,061 0,061 
ЛНМЕ-36/1К 0,0925 0,0906 0,0840 0,0780 0,073 0,068 0,065 
50-1-4Ф 0,0945 0,0910 0,0830 0,0770 0,071 0,0644 0,061 
 
У табл. 3.1 і 3.2 наведені значення в'язкості масел при атмосферному тиску і 
п’єзокоефіцієнту в'язкості п для ряду різних температур і сортів мінеральних і 
синтетичних масел. 
 
3.2 Визначення товщини мастильного шару в зубчастих колесах з гідро-
карманами 
 
Для прямозубих циліндричних коліс найбільший інтерес з точки зору 
працездатності передачі представляють товщини мастильного шару h0 в п'яти 
характерних точках активної ділянки лінії зачеплення: в точках входу і виходу із 
зачеплення А1 і D1, в точках пересполучень В і С і в смузі П (рис. 3.11). 
Для розрахунку η0 в цих точках по номограмі або формулою (3.15) 
необхідно попередньо визначити для кожної i-ї точки наведену кривизну 𝜆𝑎 ± 𝜆𝑏 
в 1/м, розрахункову погонну навантаження К0 в кгс/м, сумарну швидкість кочення 
Ua+Ub в м/с, миттєву температуру поверхонь зубів T в °С, а також в'язкості масла 
при атмосферному тиску µ0 в кгс∙с/м
2
 і п’єзокоефіцієнт  в'язкості п в м2/кгс при 
температурі Т в °С. Наведена кривизна для будь-якої i-ї точки підраховується за 
формулами 
 
















де 𝜌пр 𝑖 – приведений радіус кривизни, мм; 𝜌𝑎 𝑖 – радіус кривизни шестерні; 
𝜌𝑏 𝑖  – радіус кривизни зубчастого колеса; 𝜆𝑎𝑖 ± 𝜆𝑏𝑖 – наведена кривизна, 1/м. 
У точці входу в зачеплення А1 радіус кривизни колеса 
 
 𝜌𝑏𝐴1 = √𝑅𝑒𝑏
2 − 𝑟0𝑏
2  (3.17) 
 
Радіус кривизни шестерні 
 
 𝜌𝑎𝐴1 = 𝐴 sin 𝛼 − √𝑅𝑒𝑏
2 − 𝑟0𝑏
2  (3.18) 
 
У точці виходу із зачеплення D радіус кривизни шестерні  
 
 𝜌𝑎𝐷 = √𝑅𝑒𝑎2 − 𝑟0𝑎
2 .  (3.19) 
 
Радіус кривизни колеса 
 
 𝜌𝑏𝐷 = 𝐴 sin 𝛼 − √𝑅𝑒𝑎2 − 𝑟0𝑎
2 .  (3.20) 
 
У точці пересполучення B радіус кривизни шестерні 
 
 ρaB = √Rea2 -r0a
2 -t0.  (3.21) 
 
Радіус кривизни колеса 
  
 ρbB = A sin α-(√Rea2 -r0a
2 -t0).  (3.22) 
 
У точці пересполучення С радіус кривизни колеса 
 
 ρbC = √Reb
2 -r0b
2 -t0.  (3.23) 
 
Радіус кривизни шестерні 
 
 𝜌𝑎𝐶 = 𝐴 sin 𝛼 − (√𝑅𝑒𝑏
2 − 𝑟𝑎𝑏
2 − 𝑡0).  (3.24) 
 
У полюсі зачеплення П радіус кривизни колеса 
 
 𝜌𝑏𝑛 = 𝑟𝑏 sin 𝛼.  (3.25) 
 
Радіус кривизни шестерні 
 
 𝜌𝑎𝑛 = 𝑟𝑎 sin 𝛼.  (3.26) 
 де Rea, Reb – радіуси кіл виступів шестерні і колеса, мм; rоа, rоb – відповідно 
радіуси основних кіл шестерні і колеса, мм; А – міжцентрова відстань, мм; 
𝛼 – кут зачеплення; rа, rb– радіуси початкових кіл, мм; t0 – основний крок, мм; 
𝑡0 = 𝜋𝑚 cos 𝛼; т  –  модуль зачеплення , мм; 𝛼0  – кут зачеплення вихідного 
контуру. 
Найбільш небезпечними точками зачеплення щодо заїдання не є точки А1 і 
D, а віддалені від них на відстані 0,3т точки А' і D'. Тому необхідно 
розраховувати товщину шару мастила в цих точках. Відповідні радіуси кривизни: 
 
 𝜌𝑎𝐴′ = 𝜌𝑎𝐴1
+ 0,3𝑚; 𝜌𝑏𝐴′ = 𝜌𝑏𝐴1
− 0,3𝑚,  (3.27) 
 
 𝜌𝑎𝐷′ = 𝜌𝑎𝐷 − 0,3𝑚; 𝜌𝑏𝐴′ = 𝜌𝑏𝐷′
+ 0,3𝑚.  (3.28) 
 
Швидкості кочення в кожній точці лінії зачеплення визначаються за 
формулами: 
 
 𝑈𝑎𝑖 = 𝜌𝑎𝑖𝜔𝑎 ∙ 10
−3; 𝑈𝑏𝑖 = 𝜌𝑏𝑖𝜔𝑏 ∙ 10
−3 (3.29) 
 
де 𝜔𝑎, 𝜔𝑏 – відповідно кутові швидкості шестерні і колеса, 1/с. 
Розрахункова погонна навантаження Ко визначається для зони однопарного 
зачеплення точок В, С, П за формулою 
 
 𝐾01 = 𝑘(𝐾0п + 𝑄д),  (3.30) 
 
а в зоні двохпарного зачеплення, точках А1, А', D, D' – за формулою  
 
 𝐾011 = 𝑘[0,43(𝐾0п + 𝑄д)710∆0],  (3.31) 
 
де  𝑘 – коефіцієнт розрахункового навантаження; К01, K011 – погонне розрахункове 
навантаження в зонах одно- і двохпарного зачеплення, кгс/м; 
Коп – корисне погонне навантаження, кгс/м; 𝑄д – динамічна погонна 
навантаження, кгс/м; ∆0 – найбільш ймовірна помилка основного кроку з 




Рисунок 3.11 – Схема зачеплень зубчастих коліс 
 
При виготовленні зубчастих коліс з 8-12 ступенем точності за ГОСТ 1643–
81, навантаження в зоні двохпарного зачеплення повинне дорівнювати 
навантаженню в зоні однопарного зачеплення, тобто в цьому випадку К01=K011.  
З метою виключення безпосереднього контакту евольвентних поверхонь 
сполучених зубчастих коліс з урахуванням найбільш небезпечних локалізаційних 
ділянок зачеплення щодо заїдання точки А' і D' на евольвентній поверхні зубів 
шестерні виконуються гідродинамічні кишені уздовж утворюючої довжини зубів. 
Відносно гідродинамічних кишень і виконуємо розрахунок товщини шару 
мастила, в момент коли воно переходить з ньютоновского стану в 
неньютонівський (рис 3.12). 
 
  
Рисунок 3.12 – Зубчасте колесо з гідродинамічними карманами реверсивної 
зубчастої ціліндрічної передачі 
 
Миттєву температуру масляного шару в кожній точці лінії зачеплення Т i 
можна з деякою похибкою визначити для сталевих зубчастих коліс як суму 
об'ємної температури зубчастого колеса Т0 і миттєвого температурного спалаху 
∆𝑇𝑖 на поверхні зуба в зоні контакту: 
 
 𝑇𝑖 = Т0 + ∆𝑇𝑖 (3.32) 
 
При значному ковзанні поверхонь температурний спалах на сполучених 
поверхнях буде різний. У табл. 3.3 наведені розрахунки прямозубої циліндричної 
зубчастої передачі в різних точках зачеплення (рис. 3.1)  
 




а в р С d 
𝜌𝑎𝑖, мм 8,72 11,51 15,02 17,26 20,05 
𝜌𝑏𝑖, мм 23,37 20,58 17,07 14,83 12,04 
𝜆𝑎𝑖 + 𝜆𝑏𝑖, 1/м 157,5 135,6 125,0 125,3 132,8 
Uаi , м/с 5,60 7,65 9,98 11,48 13,33 
Ubi , м/с 13,67 12,04 9,98 8,68 7,04 
Uаi +Ubi,  м/с 19,47 19,69 19,96 20,16 20,37 
Uаi –Ubi , м/с –7,87 –4,39 0 2,8 6,29 
iтр 0,041 0,047 – 0,053 0,043 
Δ𝑇𝑖°С 25,1 21,0 0 14,5 19,5 
Т i °с 100,1 96,0 75 89,5 94,5 
𝜇0, кгс∙с/м
2
 0,00108 0,00120 0,00227 0,00142 0,00124 
n·106, м2/кгс 0,136 0,142 0,171 0,151 0,145 
К0, кгс/м 6515 10 010 10 010 10 010 6515 
h, мкм 0,47 0,52 0,99 0,65 0,61 
 
Цим можна знехтувати, так як для зубчастих передач в більшості випадків 
вона призводить до незначної похибки у визначенні товщини мастильного шару: 
 
 Δ𝑇𝑖 = 0,185𝑓тр i √𝐾𝑜𝑖
2 (𝜆𝑎𝑖 ± 𝜆𝑏𝑖)
4
[√𝑈𝑎𝑖 − √𝑈𝑏𝑖] (3.33) 
 
Коефіцієнт тертя 𝑓тр 𝑖 в кожній точці може бути визначений за формулою: 
 








На рис. 3.13 представлені результати розрахунку у вигляді графіків зміни 
значень основних розрахункових параметрів. 




Рисунок 3.13 – Графік зміни основних розрахункових параметрів прямозубої 
циліндричної передачі вздовж лінії зачеплення 
 
3.3 Забезпечення системи параметрів поверхневого шару 
гідродинамiчних зубчастих передач з гідро-карманами важких токарних 
верстатiв 
 
На відміну від прямозубих зубчастих передачах (рис. 3.14) в косозубих 
передачах в зачепленні знаходиться кілька пар зубів (не менше двох), а контактні 
лінії розташовані під заданим кутом до осі колеса. Крім того, навантаження 
розподіляються по довжині контактної лінії нерівномірно, досягаючи максимуму 
в полюсі і знижуючись в зонах входу і виходу з зачеплення. Проведені 
розрахунки показали, що товщина мастильного шару досягає найбільшої 
величини в зоні виходу із зачеплення, а найменшою – в зоні входу в зачеплення. 
Тому розрахунок товщини мастильного шару слід проводити для точок входу і 
виходу із зачеплення A1 і D або для точок, розташованих на відстані 0,3т від них, 
тобто А' і D' і для полюса зачеплення П. 
  
Рисунок 3.14 – Косозубе зубчасте колесо з гідродінамічними карманами  
 
Наведена кривизна для кожної точки лінії зачеплення може бути визначена 
за допомогою радіусів кривизни ра, і рb1 . При цьому під радіусами кривизни ра, і 
рb1 маються на увазі радіуси кривизни в нормальному перетині. 









радіус кривизни шестерні 
 
 ρaA1 =






У точці А' радіус кривизни колеса 
 
 𝜌𝑎𝐴1=𝜌𝑏𝐴1 + 0,3𝑚н (3.37) 
 радіус кривизни шестерні 
 
 ρaA1=ρaA1 + 0,3mн. (3.38) 
 























радіус кривизни колеса 
 
 𝜌𝑏𝐷 =




  (3.42) 
 
 
У точці D' радіус кривизни шестерні 
 
ρaD′ = ρaD − 0,3mн 
 
радіус кривизни колеса 
 ρbD′ = ρbD − 0,3mн 
 
де 𝛽0 –  кут нахилу гвинтової контактної лінії по основному циліндру; 𝛼𝑠 – кут 
зачеплення в торцевому перетині; 𝑚н – нормальний модуль зачеплення, мм. 
Сумарні швидкості кочення в точках зачеплення можна визначити за 
формулами: 
 
 𝑈𝑎𝑖 = 𝜌𝑎𝑖𝜔𝑎 cos 𝛽0 ∙ 10
−3; 
  (3.43) 
 𝑈𝑏𝑖 = 𝜌𝑏𝑖𝜔𝑏 cos 𝛽0 ∙ 10
−3 
 
Розрахункова погонна навантаження в точках А1, А', Д, Д'.  
 
 𝐾011 = 𝑘𝑏𝐾0. (3.44) 
 
У полюсі зачеплення П розрахункове навантаження визначається за 
формулою 
 









  (3.46) 
де Р – повне розрахункове навантаження, що діє на зуби, кгс; 𝑘𝑏 – коефіцієнт 
розрахункового навантаження для точки входу і виходу із зачеплення, 𝑘𝑏=0,825; 
𝑘П – коефіцієнт розрахункового навантаження для полюса зачеплення; 𝑘П=1,2;  
В – ширина колеса, мм; 𝜀𝑠 – коефіцієнт перекриття в торцевому перетині. 
Миттєву температуру мастильного шару Т1 в кожній точці лінії зачеплення 
можна визначити по формулам (3.33), (3.34). 
Для прикладу розрахуємо товщину мастильного шару в точках А', D' і П 
косозубої циліндричної зубчастої передачі з вихідними параметрами: числа зубів 
z1=32; z2=66; нормальний модуль mn=3; кут зачеплення в нормальному перетині 
𝛼0н=20°; міжцентрову відстань А=150 мм; частота обертання шестерні 
п1=1480 об/мин; ширина шестерні В=60 мм; кут нахилу за основним циліндром 
𝛽0=10°42'; торцевий коефіцієнт перекриття 𝜀𝑠=1,71; середнє розрахункове погонне 
навантаження К0=5420 кгс/м; температура поверхонь зубів T0=50°С; змащення 
маслом МС-20.  
Результати розрахунків для характерних точок наведені в табл. 3.4. Так, 
наприклад, товщина мастильного шару в полюсі зачеплення з розрахунку 
h0=0,3 мм, а по експерименту h0=0.25…0,32 мм, з урахуванням параметрів 
шорсткості контактуємих циліндричних зубчастих коліс і від форм гідро-карманів 
(СI, СII, СIII, СIV, СV). Використовуючи різні варіації форм гідро-карманів при 
випробуванні циліндричних зубчастих коліс, виходять стабільні товщини 
масляного шару при неньютонівському стані робочої рідини. Умови 
випробування циліндричних зубчастих коліс проводилися з коловими 
швидкостями, при яких забезпечується неньютонівський стан робочої рідини 
(V≥1 м/c)  
 
 
Т а б л и ц я  3 . 4  –  Результати розрахунку косозубої циліндричної 





СI СII СIII СIV СV 
𝜌𝑎𝑖 , мм 10,27 15,36 17,36 19,28 23,9 
𝜌𝑏𝑖 , мм 42,9 38,45 35,80 31Ю15 29,3 
(𝜆𝑎 + 𝜆𝑏), 1/м 120,6 102,60 85,5 79,15 75,2 
𝑈𝑎𝑖, м/c 1,56 1,94 2,64 3,25 3,64 
𝑈𝑏𝑖, м/c 3,16 2,88 2,64 2,45 2,16 
(𝑈𝑎 + 𝑈𝑏), м/c 4,73 4,92 5,28 5,44 5,8 
(𝑈𝑎 − 𝑈𝑏), м/c 1,60 158 1,52 1Ю50 1,48 
fтр 0,055 0,042 0,035 0,024 0,025 
∆𝑇𝑖, °C 9,8  0  7,0 
𝑇𝑖, °C 59,8  50  57,0 
𝜇0𝑖, кг∙c/м
2
 0,0077 0,0095 0,0141 0,0120 0,0120 
𝑛𝑖 ∙ 10
6, м2/кг∙c 0,207 0,215 0,223 0,211 0,212 
𝐾0𝑖, МПа 446,8 620,2 650,0 648,0 645,0 
Ra, 1,6 1,6 1,6 1,6 1,6 
ℎ0𝑖, мм 0,25 0,28 0,32 0,28 0,29 
 
Кореляційний зв'язок між параметрами шорсткості Ra, Rz і Rmах має 
наступний характер. 
Для полірування, притирання плосковершинних і обробно-зміцнюючих 
методів обробки: 
 Rmax = 5,0Rа; (3.47) 
 
 Rz = 4,0Rа. (3.48) 
 
Для зубофрезерування   
 Rmax = 6,0Rа; (3.49) 
 
 Rz = 5,0Rа. (3.50) 
 
Для зубошліфування  
 Rmax = 7,0Rа; (3.51) 
 
 Rz = 5,5Rа. (3.52) 
 
Параметр tm має наступні значення: при поліруванні, притирання 
плосковершинної і обробно-зміцнюючої обробки 60-70%; при магнітно-
абразивній обробці, шліфуванні і суперфініші 50%; при обточуванні 40–45%. 
Емпіричні рівняння параметрів стану зовнішніх поверхонь обертання з 
умовами їх обробки для деяких технологічних методів мають наступний характер. 
Напівчистове і чистове зубофрезерування:  
 






де S – подача (0,05–0,43 мм/об); r – радіус при вершині зуба фрези (0,05–0,2 мм):  
v – швидкість різання (0,47–1,2 м/с): γ – передній кут зуба фрези (0 ... 5°). 
Значення коефіцієнтів k0–k4 для різних оброблюваних сталей наведені в 
табл. 3.5. 
Результати експериментальних досліджень показали, що поряд з режимами 
і геометрією інструменту значний вплив на шорсткість поверхні має жорсткість 
верстату, на якому оброблюється деталь. Так, при точінні деталей зі сталі 40Х 
отримані наступні рівняння з урахуванням статичної жорсткості обладнання jст: 
 
 𝑦𝑖  =  𝑘0𝑣
𝑘1𝑆𝑘2𝑡𝑘3𝑟𝑘4  (50 +  𝛾)𝑘5  𝛼𝑘6𝑗ст
𝑘7, (3.54) 
 
де v – швидкість різання (0,83–2,5 м/с): S – подача (0,05–0,5 мм/об); t – глибина 
різання (0,15–0,9 мм); r – радіус при вершині зуба фрези; у – передній кут: α – 
задній кут: 𝑗ст  – статична жорсткість верстата по ГОСТ 7895–56 (19,6–34,3 
кН/мм). 




𝑘0 𝑘1 𝑘2 𝑘3 𝑘4 
45 7,0 0,85 0,65 0,36 0,15 
40Х 5,8 1,1 0,68 0,15 0,16 
 





𝑘0 𝑘1 𝑘2 𝑘3 𝑘4 𝑘5 𝑘6 𝑘7 
1.  2.  3.  4.  5.  6.  7.  8.  9.  
Ra 416,6 –0,45 0,36 –0,1 0,12 0,005 –0,10 –0,22 
Rp 1158,6 –0,32 0,1 –0,07 –0,04 0,035 –0,15 –0,36 
Sm 1,79 20,18 0,58 –0,25 0,15 0,21 0 –0,31 
Продовження таблиці 3.6 
1.  2.  3.  4.  5.  6.  7.  8.  9.  
Wz 1,55 –0,5 0,24 –0,25 0,21 0,07 0,26 0,33 
Wp 16,6 –0,55 0,15 –0,12 0,18 0,09 0,33 0,04 
SmW
 1,59 0,47 0,27 0,04 0,05 –0,08 –0,44 0,1 
Hµ0 1636 0,084 0,005 0,09 0,08 –0,064 0,069 0,11 
Примітка. Параметри Ra, Rp, Wz, Wp – мкм, Sm, SmW – мм; Hµ0 – МПа. 
 
Значення коефіцієнтів k0–k7 для різних параметрів стану поверхневого шару 
деталей наведені в табл. 3.6. 
Зубофрезерування [26]: 
 


















Значення коефіцієнтів, що входять в ці рівняння, наведені в табл. 3.7. 
Рівняння адекватно описують процес точіння при наступному діапазоні зміни 
вхідних факторів: S = 0,05...0,5 мм/об; v = 0,83...2,5 м/с; t = 0,5...2 мм; γ = 0–5°. 
Зубошліфування (40Х, HRC 30–35): 
 
 𝑦𝑖  =  𝑘0𝑣
𝑘1𝑆пр
𝑘2𝑆рад
𝑘3 𝑛𝑘4𝐻𝑘5  𝑧𝑘6𝑗ст
𝑘7, (3.58) 
 
де v – окружна швидкість деталі (v = 0,33 ... 0,83 м/с); Sпр – поздовжня подача, в 
частках ширини кола (0,3,6–0,8 В); Sрад – радіальна подача (0,01–0,05 мм/дв. ход); 
п – число виходжування (5–10); Н – твердість круга (СТ–2; СМ–1); 
z – зернистість круга (16–40); jст – статична жорсткість верстата (9,8–29,4 мН/м). 
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Примітка. Параметри Ra, Rp, Wz, Wp – мкм; Sm і SmW – мм; Hµ0 – МПа. 
 








kс при подачі ЗОР 


























3.4 Визначення розмірів гідродинамічних кишень з урахуванням 
забезпечення неньютонівського стану рідини в зоні контактування зубчастих 
передач 
 
Гідродинамічна сила виникає в направляючих за наявністю ковзання між 
поверхнями тертя і зазору, що звужується між ними, заповненого маслом. 
Для направляючих головного руху (поздовжньо-стругальні, карусельні 
верстати) можна забезпечити гідродинамічний режим роботи в більшій частині 
діапазону швидкостей, якщо при їх проектуванні обирати найоптимальніші 
співвідношення розмірів та передбачати пологі клиноутворюючі скоси, які 
доходять до мастильних канавок (рис. 3.15). Робоча поверхня направляючих 
виявляється розділеною мастильними канавками на ряд комбінованих опор, 
кожна з них поділяється на дві ділянки: ділянки I, похилі до поверхні іншої 
направляючої, і ділянки II, паралельні до неї.  
  
Рисунок 3.15 – Ділянка зубчастих поверхонь шестерні з гідродинамічними 
кишенями і зубчастого колеса, що сполучається 
де, l – довжина комбінованої гідрокишені в мм; Кl – довжина похилої 
ділянки І в мм;  
К – відношення довжини похилої ділянки гідрокишені до довжини комбінованої 
гідрокишені; h – товщина масляного шару при неньтонівському стані робочої 
рідини на ділянці ІІ в мм; h2 – максимальна товщина масляного шару на ділянці  І 
в  мм;  т – глибина клиноутворюючого скосу в мм; В – ширина гідрокишені в мм; 
Dср – ділильний діаметр шестерні в мм. 
Розглянемо гідродинамічний розрахунок для комбінованих гідро-карманів з 
урахуванням обох ділянок. Схема опори і обране розташування координат 
показані на рис. 3.16. Використання умови рівноваги сил, що діють на 
елементарну частинку рідини, рівняння Ньютона для в'язкої рідини і умови 
нерозривності течії призводить до відомого рівняння, що виражає розподіл тиску 

















= 0, (3.59) 
 
де ℎ – товщина масляного шару; р – тиск в масляному шарі; ν – швидкість 
ковзання;  μ – динамічний коефіцієнт в'язкості масла. 
Граничні умови: для ділянки I (h = ах) при х = x2 р = 0; при х = х1 р = pI–II; 
для ділянки II ( h = const) при х = х0 р = 0; при х =  х1 р =  р I–II. 
Величину тиску р I–II на межі ділянок I і II визначаємо з умови рівності 
витрат масла на обох ділянках. 
За теорією Шибеля рівняння (3.59) для опор кінцевої ширини може бути 
вирішено наближено, якщо задатися наступними умовами, що добре 
узгоджуються з експериментальними даними: 1) тиск в напрямку ковзання 
змінюється за тим же законом що і для нескінченно широкої поверхні; 2) тиск в 





Рисунок 3.16 – Схема до розрахунку гідродинамічних карманів: 1,2 – епюри тиску 
для опори відповідно кінцевої і нескінченної ширини 
 

































 Витрата масла в напрямку, що перпендикулярний ковзанню (в обидві 
сторони) 
 









В (3.60) – (3.63): µ – динамічний коефіцієнт в'язкості масла в СПЗ при 
робочій температурі tМ;  𝜈 – швидкість ковзання в м/сек; l, В, h1 – в мм ( рис. 
3.22; про вибір розрахункової величини h1 див. нижче); α – кут нахилу ділянки I; 
К – відношення довжини похилої ділянки опори до довжини опори I ( рис. 3.22); 
Р, Т – відповідно підтримуюча сила і сила тертя в кГ; Q – витрата масла в л/мин; 












ср, с'T, с"T, cQ – коефіцієнти, що визначаються за графіками на (рис. 3.17–3.20), 























Рисунок 3.18 – Графік для визначення коефіцієнта сT 
 
 
Рисунок 3.19 – Графік для визначення коефіцієнта сТ 
 
  
Рисунок 3.20 – Графік для визначення коефіцієнта с0 
 















 𝑐𝑄 = 𝐾






















Розрахунок за критерієм точності (3.60) дозволяє визначити величину 
спливання рухомого вузла, тобто зміна при зміні навантаження. 
На рис. 3.21 на поверхні зуба 1 ведучого колеса виконані гідродинамічні 
кармани 2 у два ряди. На рис.3.22 показана фронтальна форма еліпсних 
гідродинамічних карманів, що задається розмірами L x H.  
 
Рисунок 3.21 – Гідродінамічні кармани 
 
Рисунок 3.22 – Розміри у перерізі гідродинамічного кармана 
 
Зубчаста циліндрична передача з гідродинамічними карманами діє таким 
чином. Мастильна рідина, що знаходиться між поверхнями контакту  
циліндричних коліс зубчастої прямозубої циліндричної передачі при їхньому 
обертанні на швидкості більше 1 м/с потрапляє в гідродинамічні кармани, які  
мають поглиблення у боці обертання і під дією сил навантаження переходить з 
ньютонiвського стану мастильної рiдини у неньютонiвський стан мастильної 
рiдини. 
Мастильна рідина у неньютонiвському стані стає пружно-нестискаєма 
завдяки поглибленiй формi гідродинамічних карманів, швидкості обертання 
циліндричних коліс зубчастої циліндричної передачі під дією сил навантаження і 
забезпечує зниження коефіцієнту тертя, зменшується шум, підвищується 
довговічність та зносостійкість циліндричних коліс зубчастої циліндричної 
передачі, зменшуються вимоги до точностi виготовлення циліндричних колес 
зубчастої циліндричної передачі тому, що контакт зубчастих евольвентних 
поверхонь циліндричних коліс зубчастої циліндричної передачі здійснюється в 
основному за рахунок пружно-нестисної мастильної рідини, що знаходиться у 
неньютонiвському стані, що надає підвищення кінематичної точності, плавності, 
бокового зазору. 
Запропонована конструкція зубчастої циліндричної передачі з 
гідродинамічними карманами забезпечує високе демпфування пульсаційного 
навантаження обертання циліндричних колес зубчастої циліндричної передачі, 
забезпечує високу несучу здатність циліндричних коліс зубчастої циліндричної 
передачі, малий коефіцієнт тертя в широкому діапазоні частот обертання, 
широкий вибір для застосовування на форсованих режимах танках, військових 
тягачах, спеціальних машинах особливого призначення. 
Фронтальна форма гідродинамічного кармана визначається розмірами L і H 
(рис. 3.23).  
 
Рисунок 3.23 – Фронтальна форма гідродинамічного кармана 
З огляду на те, що зубчасті передачі працюють в широкому діапазоні 
швидкостей і навантажень, температур, а отже, і в'язкість масла можуть 
змінюватися в значних межах, і значення критичної товщини масляного шару є 
певною мірою умовним, доцільно при розрахунку гідрокишень зубчастих коліс за 




tМ. Це дозволяє оцінити несучу здатність зубчастих коліс при будь-якому режимі 
роботи.  
З метою зниження тертя в контактуючих зубчастих передачах і, як наслідок, 
зниження контактних навантажень сполучених важко навантажених 
високошвидкісних зубчастих коліс і на підставі теорії гідродинаміки [12] вперше 
запропоновано використовувати гідродинамічні кармани на евольвентній 
поверхні ведучого зубчастого колеса (рис. 3.24). 
 
Рисунок 3.24 – Гідродинамічні кармани на евольвентній поверхні зубів ведучого 
зубчастого колеса 
 
Призначаючи найменшу розрахункову критичну товщину масляного шару 
h1 слід враховувати мікро- і макронерівності робочих поверхонь контакту 
евольвентних поверхонь сполучених зубчастих коліс заданої площі і їхні 
температурні і пружні деформації. Для зубчастих коліс верстатів велике значення 
мають температурні деформації контактуючих поверхонь в радіальному перетині 
[65]. 
В якості критичної умовно приймається товщина масляного шару на 
ділильному діаметрі: 





де  ℎ′1=0,01÷0,02 мм – найменша товщина масляного шару у крайки зубів. 
При розрахунку допускається приймати значення hkр, отримані 
експериментально при температурі зубчастих коліс до 40°С hkp≈0,07÷0,08 мм; при 
температурі від 40 до 70–80°С hkp≈0,09÷0,11 мм. Допускається для зубчастих 
передач з окружною швидкістю 10–18 м/с збільшення hkp на 30–50%. 
Форма виконання гідро-карманів на евольвентній поверхні ведучого колеса 
відповідає епюрі навантажень (рис. 3.16) при переході робочої рідини в 
неньютонівський стан для забезпечення утримання пружно нестисливої робочої 
рідини і може виконуватися в один, два або три ряди (рис. 3.25) 
 
Рисунок 3.25 – Форма виконання гідрокарманів на евольвентній поверхні 
зубчастого колеса відповідна епюрі навантажень при переході робочої рідини в 
неньютонівський стан 
 
Для зубчастих передач охолодженними робочою рідиною, температурні 
деформації великого значення не мають. Найбільш істотними є відхилення від 
прямолінійності по довжині зуба, які обумовлені неточністю виготовлення і 
збірки зубчастих коліс. При відхиленнях по нормам точності за ГОСТ 1643–81 і 
сумарною величиною мікронерівностей 0,02 мм hkp має орієнтовно такі значення, 
прийняті з коефіцієнтом запасу 1,25: 
Ступінь точності ........................  6 7 8 9–12 
hkp в мм  ..................................... 0,06 0,08 0,09 0,10 
Величина hkp повинна уточнюватися в міру накопичення розрахункових і 
експериментальних даних. 
З метою забезпечення надходження мастильної робочої рідини в зубчастих 
колесах використовують в якості мастильних скосів фаски на вершинах зубів, 
т.зв. фланки. Фланкування зубів виконують за нормалями верстатобудування. 
Рекомендована система мастила – циркуляційна, з рясною подачею мастила 
під дуже малим тиском, порядку часткою 0,1 МПа. 
У важких токарних верстатах з ЧПК необхідно передбачати можливість 
регулювання тиску масла, з тим щоб при високих колових швидкостях зубчастих 
коліс, відповідних максимальній продуктивності, подавати масло під малим 
тиском, а при малих колових швидкостях зубчастих коліс, подавати масло під 
підвищеним тиском, тобто здійснювати гідро-розвантаження гідро-карманів.  
Масляна ванна підвищує надійність роботи зубчастих коліс з гідро-
карманами, забезпечуючи їх мастилом при випадкових перебоях в подачі масла. 
3.5 Розробка технологічного процеса обробки високонавантажених 
зубчастих коліс з гідрокарманами. 
 
 Рисунок 3.26, 3.27, 3.28, 3.29, 3.30 – Технологія обробки 













Висновки до роздiлу 3 
Розробленi ціліндрічнi зубчасті колеса з гідродинамiчними карманами, які 
працюють при неньютонівському стані робочої рідини, що харектеризуються 
властивостямі робочої рідини та параметрами стану поверхневого шару.   
Викладено контактно-гідродинамічний розрахунок форми і розташування 
карманів, які нанесені на зубах високошвидкісних важко навантажених зубчастих 
коліс важких токарних верстатiв. Наведено залежність в'язкості мастильних рідин 
від тиску і температури.   
Удосконалено процес моделювання конструктивних параметрів 
гідродинамічних карманів з метою забезпечення точності і якості 
високошвидкісних важконавантажених зубчатих коліс для розрахунку товщини 
мастильного шару із забезпеченням демпфуючих властивостей передач. 
Удосконалено метод прогнозування показників якості поверхневого шару 
гідродинамічних карманів зубчастих коліс, з урахуванням гідродинамічних 
властивостей робочої рідини при формуванні стабільної товщини мастильного 
шару при неньютонівському стані рідини.    
  
РОЗДIЛ 4. 
АНАЛIЗ УМОВ ЕКСПЛУАТАЦIЇ ЗУБЧАСТИХ ПЕРЕДАЧ ГОЛОВНИХ 
ПРИВОДIВ ВТВ ПРИ НЕНЬЮТОНIВСЬКОМУ СТАНI РОБОЧОЇ РIДИНИ 
 
4.1 Міцність гідродинамічних зубчастих передач аналіз аспектів 
впливаючiх на довговiчнiсть зубчастих передач  види руйнувань, в 
залежностi від матеріалів і твердості зубчастих коліс 
 
Основними причинами виходу зубчастих передач з ладу високошвидкісних 
токарних верстатів з ЧПК (рис 4.1) є: поломка зубів, викришування активних 
поверхонь і відшаровування поверхневих шарів зубів, абразивний знос зубів, 
пластичні деформації зубів і заїдання. 
Відмова металорізального обладнання через вихід з ладу зубчастих коліс 
призводить до вимушеного ремонту і зниження ефективності експлуатації 
обладнання. Для запобігання поломки зубів запропоновано застосовувати зубчасті 
колеса з гідродінамічними карманами на евольвентних поверхнях на провідному 
колесі. Такі гідрокишені виконуються на всіх зубчастих парах ціліндрічних коліс, 
на провідних колесах, розроблені різні форми виконання гідродінамічних 
карманів як на прямозубих так і на косозубих колесах.  
 
 
                               а)                                                              б) 
Рисунок 4.1 – Вид важкого токарного верстата (а) і коробка подач супорта (б) 
Особливістю застосування гідрокишь є обов'язкове виконання радіусу в 
поперечному перерізі гідроканавки, експерементальні дослідження показали 
значне зниження ефективності роботи зубчастих передач з гострокутними 
формами канавок. 
З метою забезпечення високих експлуатаційних характеристик зубчастих 
передач детально досліджені види зносу зубчастих коліс, що дозволило значно 
знизити або зменшити наступні види зносу:  
Процес зношування являє собою рiзнi зміни поверхні зубів, що включає в 
себе видалення або переміщення матеріалу із взаємодіючих поверхонь при 
механічному, хімічному або іншому зовнішньому впливі. Він включає в себе: 
 – механічне зношування; 
 – корозійно-механічне зношування; 
 – ерозійне зношування.  
Процес зношування зубів спостерігається в кожній працюючій передачі. 
Числовою мірою зношування є знос, який визначається в одиницях довжини, 
обсягу або маси. Ступінь граничного зносу встановлюється в залежності від 
призначення передачі, вимог довговічності, шуму і вібрації. Зношування 
вважається надмірним при виникненні і розвитку підвищеного шуму, значних 
динамічних навантажень або значного зменшення товщини зуба, яке може 
привести до зламу зуба. Так, наприклад, для відкритих зубчастих передач лебідок 
і транспортерів встановлюється гранично допустима товщина зуба по ділильній 
окружності не менше 55% товщини зуба біля основи зуба. Для невідповідальних 
передач зубчасті колеса підлягають заміні при загостренні вершини зуба і 
зменшенні товщини зуба по ділильній окружності до 45% товщини зуба біля 
основи. Найбільшому зносу піддаються високонавантажені низькошвидкісні 
(V<0,5 м/с) зубчасті передачі, що працюють в умовах граничного змащення або 
його практичної відсутності. Для зубчастих коліс з поверхневою термічною і 
хіміко-термічною обробкою зубів граничний знос визначається товщиною, що 
залишається товщиною зміцненого шару, здатної витримувати передану 
розрахункове навантаження.   
Механічне зношування є результатом механічного впливу друг на друга 
поверхонь зубів, що взаємно переміщаються, а також абразивного впливу на них 
сторонніх твердих частинок або продуктів, що відокремилися від зносу. За 
фізичним характером процесу розрізняють такі види механічного зношування: 
 – адгезійне зношування; 
 – абразивне зношування; 
 – полірування;  
 – втомне зношування; 
 – зношування при фреттингу; 
 – зношування в період пуску під навантаженням; 
 – кавітаційне зношування. 
Адгезійне зношування являє собою процес, що виникає при взаємодії 
мікронерівностей контактуючих поверхонь зубів. В результаті дії високих 
локальних тисків і міжатомних сил зчеплення відбувається з'єднання 
микронеровностей, так зване холодне зварювання зубів, що контактують, 
подальша пластична деформація при відносному переміщенні зубів, руйнування 
локальних зчеплень і, в кінцевому рахунку, видалення або перенесення металу. 
Стан поверхонь зубів зі слідами адгезійного зношування показано на рис. 4.2. 
 
 
Рисунок 4.2 – Загальний вигляд зубів зі слідами адгезійного зношування 
Розрізняють такі види ерозійного зношування: 
 – кавітаційне зношування; 
 – гідроерозійного зношування; 
 – газоерозійного зношування; 
 – гідроабразивне зношування; 
 – радіаційно-ерозійне зношування; 
 – електроерозійне зношування. 
Кавітаційне зношування виникає при русі зубів відносно рідкого мастила з 
великою швидкістю. При звуженні потоку мастила і наявності перешкод на його 
шляху у вигляді пари зубів, що зачіпляються, тиск в потоці може піднятися до 
тиску, відповідного тиску пароутворення при даній температурі. При цьому гази, 
що виділяються з мастила, і повітря, що утягується в потік, утворюють пухирці 
розміром близько десятих часток міліметра. Потрапляючи в зону зачеплення, в 
якій тиск підвищується, пар конденсується, гази розчиняються і в порожнечі, що 
утворилися з величезним прискоренням спрямовується мастило. Час зростання 
кавітаційного пухирця становить приблизно 0,002 с, а час повного руйнування – 
0,001 с. У квітці певних типів на площі 1 см2 протягом 1 с можуть утворитися і 
зруйнуватися понад 30 млн кавітаційних бульбашок. Руйнування бульбашок 
створює місцеве ударне підвищення тиску або підвищення температури. При 
цьому виникає пластична деформація, деформаційне зміцнення і крихкий злам 
виступів поверхонь. На робочих поверхнях зубів спостерігаються рівномірно 
розподілені локалізовані осередки задирів, або ж вся поверхня зубів має вигляд, 
що нагадує результати піскоструминної обробки. Руйнування такого виду 
показано на рис. 4.3. При мікроскопічному дослідженні можна спостерігати на 
поверхні наявність безлічі відносно глибоких з нерівними краями кратерів, 
завдяки яким поверхня набуває вигляду бджолиних сот, як це можна спостерігати 
на рис. 4.3. Цей процес зносу може відбуватися при високочастотній вібрації або 
при наявності води, повітря або інших газів в мастилі. Кавітаційна стійкість 
матеріалу визначається його складом і структурою. Застосування хромонікелевих 
сталей, а також поверхневе зміцнення загартуванням із застосуванням струмів 
високої частоти (далі – СВЧ) або цементацією, що підвищує кавітаційну стійкість. 
 а) 
 
                     б)                                                       с) 
 
Рисунок 4.3 – Мікрофотографії кавітаційно зношених поверхонь зубів: 
  а – отримані методом скануючої електронної мікроскопії; б –  кавітаційні 
пошкодження що зовні нагадують опіскоструминну поверхню; с –  кратери, що 
утворилися в результаті кавітації зношування виглядають глибокими, шорсткими, 
чистими і мають стільникове будову; 
 
Гідроерозійне зношування – це зношування поверхні зубів в результаті дії 
потоку рідини. Крім фрикційного впливу потоку, описаного вище, рідина, 
проникаючи при ударах в мікротріщини, що утворилися, викликає розвиток 
пластичної деформації їх стінок. Зовнішній вигляд прояви гідроерозійного 
зношування показаний на рис. 4.4.  
 Рисунок 4.4 – Гідроерозійне зношування робочих поверхонь зубів 
високошвидкісної зубчастої передачі 
 
Газоерозійне зношування являє собою зношування поверхні зубів в 
результаті дії струменя газу. При ударному впливі високотемпературного 
газового потоку можливе виникнення абляції, тобто випаровування матеріалу.   
Зношування даного виду характеризується ерозією поверхні зубів під 
впливом твердих частинок, захоплюємого потоком рідини або газу.  
 При радіаційно-ерозійному зношуванні відбувається ерозія поверхні зубів 
під впливом радіаційного випромінювання, що характеризується «розпуханням» 
матеріалу, тобто збільшенням його обсягу з одночасним зменшенням міжатомних 
сил зчеплення.  
Розряд електричного струму або іскри, що виникають між поверхнями 
зубів, що зачіпляються, з причин несправної ізоляції, індукційні або відсутності 
заземлення, можуть викликати місцеве підвищення температури, що перевищує 
температуру плавлення металу зубів. При цьому утворюються численні невеликі 
напівсферичні кратери зі згладженими краями. Навколо цих кратерів можуть 
спостерігатися оплавлені частки металу. Іноді спостерігаються значні області, на 
кордонах яких видно кольори мінливості. При металографічному дослідженні 
виявляються білі області повторно загартованого аустеніту, оточені відпущеними 
чорними областями. Від утворених раковин можуть розвиватися мікротріщини. 
Електроерозійні пошкодження поверхонь зубів показані на рис. 4.5. 
 
 
                        а)                                                           б) 
Рисунок 4.5 – Незначні електроерозійні пошкодження зубів, викликані 
слабким електричним струмом : 
а – ушкодження на бічній поверхні шліців, викликане електричним 
струмомнаступним взаємним переміщенням контактуючих поверхон; б – 




Рисунок 4.6 – Графік зміни зносу і заїдання зубчастих коліс з гідрокарманом 
 У зоні I, для якої поєднання значень зусилля Fn і швидкості ковзання Vg 
визначає точку нижче лінії A1S, умови роботи передачі характеризуються малою 
величиною зносу 10-2<WI≤10-6 мм3/Н⋅м, де WI – питомий об'ємний знос, який 
визначається як об'ємний знос, віднесений до величини одиничної нормальної 
сили і одиничного шляху ковзання. У цій зоні контактують поверхні зубів 
розділені граничним упругодинамічним мастилом, товщина якого не перевищує 
величину сумарної шорсткості контактуючих поверхонь. При збільшенні 
значення Fn в умовах, коли значення Vg не перевищує абсциси точки S, умови 
роботи передачі переходять в зону II, в якій коефіцієнт тертя ковзання μ досягає 
значення 0,25 – 0,35, а питомий знос WII–1≤WII≤5 мм3/Н⋅м. Зона II являє собою 
зону помірного зношування. При подальшому збільшенні навантаження або 
швидкості ковзання відбувається перехід умов роботи передачі в зону III, в якій 
коефіцієнт тертя ковзання μ досягає значення 0,40–0,50, а питомий знос WIII–
100≤WIII≤1000 мм3/Н⋅м. У цій зоні відбувається розрив масляної плівки і має 
місце чисто металевий контакт поверхонь зубів, що зачіпляються. Зона III являє 
собою зону розвитку заїдання. Уздовж кривої A1SА3 температура змінюється від 
температури масляної ванни 28°С при Vg=0,001 м/с до температури контакту 
498°С при Vg=10 м/с. Уздовж кривої A2SА3 критична температура заїдання 
становить приблизно 500°С. Така температура в контакті характерна для розвитку 
заїдання при мастилі зубчастих коліс мінеральним маслом і не залежить від 
навантаження, швидкості ковзання та геометрії поверхні. Температура в контакті 
складається зі значень температури зубчастого колеса і температури спалаху.  
Розвиток заїдання характеризується порушенням геометрії контактуючих 
поверхонь зубів, збільшенням споживаної потужності, динамічних навантажень в 
зачепленні, шумом і вібрацією. За ступенями розвитку заїдання класифікується 
як: початкове (локалізоване); помірне; катастрофічне. 
Пластична деформація, адгезія і абразивний знос можуть викликати 
інтерференцію (впровадження) вершини зуба одного колеса в западину іншого. 
Причиною інтерференції можуть бути похибки робочих профілів зубів, 
недостатні розміри радіального зазору, неадекватні параметри профільної 
модифікації, похибки кроку зубів або похибки міжосьової відстані. Приклади 
пошкодження зубів при впровадженні вершини зуба одного з пов'язаних коліс в 
западину між зубами іншого сполученого колеса показані на рис. 4.7. 
Рисунок 4.7 – Приклад інтерференції ну зубах ведучого колеса 
4.2 Забезпечення довговічності зубчастих коліс з гідродинамічними 
кишенями для важких токарних верстатiв 
 
Довговічність зубчастих коліс визначається вибором матеріалів, умовами 
експлуатації, характером навантаження в поєднанні з гідрокишенею на 
евольвентних поверхнях ведучих коліс зубчастих пар. Наприклад для 
нереверсивних предач гідрокармани виготовляються на лівій або на правій 
поверхні зубів в залежності від робочої поверхні. 
При виборі матеріалів необхідно враховувати призначення передачі, умови 
її роботи, вимоги технології, наявне обладнання і вартість матеріалу. Слід мати на 
увазі, що прагнення застосувати більш дешеві, але менш міцні матеріали може 
привести до збільшення габаритів передачі в цілому, що не завжди економічно 
доцільно. Як матеріали для виготовлення зубчастих коліс застосовуються сталі, 








частих коліс застосовуються вуглецеві і леговані сталі з вмістом вуглецю 0,1–
0,6%. Вибір марки сталі визначається конструкцією, умовами експлуатації 
передачі і особливостями технології виготовлення зубчастих коліс. Якщо зубчасті 
колеса нарізаються після термічної обробки, то твердість активних поверхонь 
зубів зазвичай застосовується в межах Н=НВ 200–280, але не повинна 
перевищувати Н=НВ 350. 
Для коліс з твердістю активних поверхонь зубів Н<НВ 350 
використовується сталь марок 40, 45, 50, 50Г, 35Х, 40Х. 45Х, 40X11, 45ХН, 
.35ХМА, 30ХНЗА, 34ХМ та ін. Необхідна твердість активних поверхонь зубів 
досягається термообробкою зазначених сталей: нормалізацією (гарт з 
охолодженням на повітрі) або поліпшенням (гарт з високою відпусткою). Процес 
поліпшення дозволяє отримувати верхню межу твердостей активних поверхонь 
зубів при хорошій структурі металу. Використання сталей з твердістю робочих 
поверхонь Н<НВ 350 дозволяє виготовляти колеса за спрощеною схемою з 
чистовою обробкою заготовки і зубів після термообробки. 
З метою підвищення здатності навантаження, а отже, зниження габаритів і 
маси передачі доцільно здійснювати високу твердість активних поверхонь зубів. 
Дли цієї мети застосовуються об'ємний гарт з низькою відпусткою, поверхневий 
гарт і хіміко-термічні обробки (цементація, азотування, ціанування і ін.). У цих 
випадках нарізування зубів виробляється до остаточної термообробки, а можливі 
фінішні операції після термообробки. 
Цементація зубів з наступним загартуванням дає високу твердість активних 
поверхонь їх (до Н=HRС 55–63) при досить вузький серцевині зубів. При цьому 
використовуються сталі з вмістом вуглецю 0,12–0,3%, наприклад, сталі марок 15, 
20, 15Х, 20ХР, 12ХН3, 12Х2Н4А, 12ХНЗА, 20ХНЗА, 18ХГТ, 18ХНВА, 18ХНЗА, 
18ХФ і ін. Маловуглецеві сталі марок 15 і 20 застосовуються рідко, оскільки вони 
не забезпечують достатню міцність матеріалу і однорідний шар цементації. 
Найбільшу надійність вдається підучити при застосуванні після цементації 
доводочних операцій, наприклад шліфування, усувають супутні цементації 
спотворення форми зубів. 
Азотування забезпечує високу поверхневу твердість, але отриманий твердий 
шар має невелику товщину, що робить небезпечним підшарове руйнування. 
Азотування особливо доцільно в тих випадках, коли після термічної обробки не 
можуть бути застосовані оздоблювальні операції. Для азотованих зубчастих коліс 
зазвичай застосовують сталі марок 38ХМЮА. 35ХЮА, 38ХВФЮ, 30ХН2МФА, 
45Х2Н2МФЮА і ін. 
Ціанування також дає високу поверхневу твердість (HRС 60…63), але 
одержуваний твердий шар має невелику товщину. Застосовуються сталі марок 
20Х, 35Х, 40Х, 30ХГТ, 20ХГР і ін. 
При здійсненні поверхневого гарту особливу увагу слід звертати на режими 
гартування та відпуску з метою виключення можливості утворення гартівних 
тріщин. При об'ємному загартуванню з низькою відпусткою можливі значні 
деформації зубів і, що більш істотно, зменшення втомної ізломной міцності їх в 
зв'язку з тендітною структурою серцевини (рис. 4.8). Це не дозволяє 
рекомендувати об'ємне загартування для відповідальних передач.  
Між межею міцності 𝐺𝐵 (МПа) і твердістю HВ  або НRС  існує наближена 
залежність. 
 𝐺𝐵 ≈ 3,5𝐻𝐵 ≈ 35𝐻𝑅𝐶 (4.1) 
 
 
Рисунок 4.8 – Схема пластичної деформації активних поверхонь зубів 
 
 Рисунок 4.9 – Значення 𝐺𝐵 і НВ в залежності від розмірів перетинів заготовок 
зубчастих коліс, що піддаються поліпшенню 
Литі колеса піддаються зазвичай відпалу і нормалізації. Застосування 
поліпшення не завжди доцільно в зв'язку з великим відсотком браку при 
термообробці, пов'язаного з нерівномірним загартуванням, викривленням, 
освітою внутрішніх залишкових напружень. Для виготовлення зубчастих коліс 
при окружної швидкості, що не перевищує 6–7 м/с, застосовуються 
середньовуглецеві сталі, наприклад, сталі марок 45Л, 50Л, 55Л і ін. При окружних 
швидкостях до 10 м/с застосовуються леговані стали (45ГЛ, 38ХНЛ, 35ХНЛ, 
40ХНЛ, ЗОХГСЛ і ін.). 
  
4.3 Розрахунок на контактну міцність гідродинамічних зубчастих 
передач з урахуванням параметрів контактуючих евольвентних поверхонь 
при дії максимального навантаження 
 
При розрахунках зазвичай задаємося потужністю (кВт), підведеною до 
шестерні, або потужністю, що підводиться до зубчастого колеса, N2 і частотою 
обертання (об/хв) n1 або п2 відповідно. Обертаючий момент (Н-м), діючий на 
шестерні, визначаємо за формулою (табл. 4.1) 
 
 T1=9550N1/n1 (4.2) 
 
Тоді момент на зубчастому колесі 
 
  T2=9550N2/n2 або T2= T1uŋ12 
 
Т а б л и ц я  4.1 – Зусилля, що діють при зачепленні прямозубих 
циліндричних зубчастих коліс 




Ft=2T1/0.3С d1  
Fr= Ft tgαw–2T1 tgαw/0.3С d1 
Fn= Ft/cosαw=2T1/0.3С(d1 cosαw) 
При визначенні зусиль в зубчастому зачепленні нехтуємо силами тертя, що 
виникають на активних поверхнях зубів. Тоді сили, що виникають між дотичними 
зубами, будуть нормальні до їх активних поверхонь. Вважаючи, що нормальні 
сили рівномірно розподілені по довжині контактних ліній, замінюємо їх 
зосередженої силою, що діє в середньому перерізі зуба. Формули для визначення 
зусиль, що діють в передачі прямозубими циліндричними зубчастими колесами, 
наведені в табл. 4.1. 
Розглянутий розрахунок служить для запобігання залишкової деформації 
або крихкого руйнування поверхневого шару. Умовою відсутності зазначених 
руйнувань є 
 
 𝜎Н 𝑚𝑎𝑥 ≤ 𝜎Н𝑃 𝑚𝑎𝑥 (4.3) 
 
де 𝜎Н 𝑚𝑎𝑥 – розрахункове напруження, створюване найбільшим навантаженням з 
числа навантажень, які підводяться до передачі; навіть при одноразовій її дії на 
зуб, МПа; σНP max – допустиме максимальне напруження, яке залежить від 
способу хіміко-термічної обробки зубчастого колеса. 
Величина σН max  визначається за такою залежністю: 
 
 σН max = σН √




Допустиме максимальне напруження має наступні значення: 
 для зубів зубчастих коліс, підданих нормалізації, поліпшенню або 
об'ємному загартуванню з низькою відпусткою (в тому числі і після нагрівання 
ТВЧ), σН max = 2,8σТ , де σТ  – межа плинності матеріалу при розтягуванні, МПа; 
 для цементованих зубів або підданих контурної загартуванню після 
нагрівання ТВЧ σНP max = 40HHRC; С – коефіцієнт форми гідрокишень для 
азотованих зубів σНP max = 3HHV. 
Під впливом повторних змінних або циклічних напружень виникають 
втомні тріщини, які можуть бути значно нижче межі міцності матеріалу при 
розтягуванні. Іноді тріщина, що виникла при перевантаженні, показана на 
рис. 4.10, буде розвиватися поступово, подібно втомним тріщинам. Процес 
виникнення і розвитку втомних тріщин значно зменшується при використанні 
зубчастих коліс з гідрокишенями. 
 
 
Рисунок 4.10 – Втомні тріщини 
 Характерна особливість руйнування зубів полягає в відділенні від 
зубчастого колеса одного або декількох зубів або їх істотних частин. Розрізняють: 
 – злам зуба при перевантаженні; 
 – cрiз зуба;  
– поломку зуба після пластичної деформації (тривале руйнування); 
 – втомний злам зубів.  
Злам зубів при перевантаженні може статися при додатку ударних 
навантажень. Він також може мати місце при попаданні в зачеплення значних 
сторонніх об'єктів, а також внаслідок порушення правильності зачеплення через 
пошкодження валів або підшипників передачі. Характерний вид зламу зуба при 
перевантаженні показаний на рис. 4.11. 
 
 
Рисунок 4.11 – Злам зуба прямозубого колеса при перевантаженні 
 
Розрізняють такі види зламу зуба при перевантаженні: крихкий, в'язкий, 
полухрупкій (змішаний). При перевантаженні може відбуватися руйнування зубів 
пластичним деформуванням або зламом. Якщо відбувається злам, то руйнування 
може відбуватися за механізмом або в'язкого зламу, якому передує значна 
пластична деформація, або крихкого зламу, з наявністю незначної пластичної 
деформації, або зламу змішаного виду, який демонструє ознаки вузького і 
крихкого зламу. Втомні пошкодження зазвичай закінчуються зламом в той 
момент, коли тріщина проросте до точки, де залишився живий перетин зуба не 
може далі чинити опір навантаження. У цьому сенсі залишився перетин матеріалу 
перевантажено, однак злам є вторинним видом, який іде за рахунок причини 
первинного вигляду – втомного тріщиноутворення. Руйнування зубів без 
первинної втомної тріщини є рідкісним видом руйнування, однак можуть 
з'явитися в результаті ударного навантаження, причиною якої може стати або 
руховий пристрій, або робоча машина. Руйнування можуть також мати місце при 
попаданні в зачеплення великих сторонніх предметів, а також внаслідок 
порушення правильності зачеплення через пошкодження валів або підшипників. 
Відмінності характеристик поверхні руйнування при крихкому і в'язкому зламі 
зуба наведені в табл. 4.2.  
 
Таблиця 4.2 – Характристики поверхні руйнування при зламі зубів 
Характеристика поверхні 
зламу 
Крихкий злам В'язкий злам 




















Під прямим кутом до 
напряму максимальних 
напруг розтягування 
Пласка або наклонна 
Під прямим або гострим 






Пласка або наклонна 
Під прямим або гострим 
кутом до напряму 
максимальних напруг 
розтягування 





сходинки відколу, язички 
Фасетки квазіскола, ямки 
 
Таким чином застосування зубчастих коліс з гідрокишенею дозволяє значно 
знизити перераховані вище види зносу, підвищити довговічність зубчастих 
передач, значно знизити ймовірність відмови високоточних, відповідальних 
вузлів металорізальних верстатів через вихід зубчастих передач з ладу. 
 
 
Висновки до роздiлу 4 
У четвертому розділі виконано аналіз міцностi гідродінамічніх 
зубчастих передач, аналіз аспектів впліваючiх на міцність зубчастих 
передач, види руйнування, в залежностi від матеріалів і твердості зубчастих 
коліс з гідрокишенямі із забезпеченням довговічності зубчастих коліс з 
гідродинамічними кишенями для важких токарних верстатiв. 
Запропоновано розрахунок на контактну міцність гідродинамічних 
зубчастих передач з урахуванням параметрів контактуючих евольвентних 
поверхонь при дії максимального навантаження. 
 
  
5 РОЗРОБЛЕННЯ СТАРТАП-ПРОЕКТУ 
 
Розділ №5 призначений для проведення маркетингового аналізу стартап-
проекту задля визначення принципової можливості впровадження до ринку 
власної розробки та можливих напрямів його реалізації [60]. 
Стартап-проект має на меті покращення характеристик роботи зубчастих 
циліндричних передач за рахунок зниження коефіцієнту тертя між колесом та 
шестернею, зменшення шуму, підвищення довговічності та зносостійкості, 
зменшення вимог до точностi виготовлення циліндричних коліс зубчастої 
циліндричної передачі (таблиця 5.1). 
Можливі напрямки застосування ― виготовлення зубчастих передач для 
важких токарних верстатів з ЧПК та інших важко-навантажених чи 
високошвидкісних зубчастих зачеплень (таблиця 5.1). 
Основні вигоди, що може отримати користувач винаходу ― значне 
підвищення строку служби зубчастих передач, зменшення шуму, зменшення 
вимог до точності виготовлення коліс зубчастих циліндричних передач 
(таблиця 5.1). 
Таблиця 5.1 – Опис ідеї стартап-проекту 









передач для важких 





Значне підвищення строку 
служби зубчастих передач, 
зменшення шуму, 




Визначення сильних, слабких та нейтральних характеристик ідеї стартап-
проекту наведено в таблиці 5.2 






































































+ - - +  + - 
 Проведемо аудит технології, за допомогою якої можна реалізувати ідею 
проекту (технології створення товару) [60]. 
Для визначення технологічної здійсненності ідеї проекту необхідно провести 
аналіз трьох наступних складових (таблиця 5.3): 
1) за якою технологією буде виготовлено товар згідно ідеї стартап-проекту? 
2) існують такі технології, чи їх потрібно розробити або доробити? 
3) є доступними такі технології авторам стартап-проекту? 
 












кількість, розміри та 
розташування гідро-
карманів на зубах 
шестерні 









Обрана технологія реалізації ідеї проекту: середовище КОМПАС 3D v18 та 
зубофрезерний верстат NTM-30. 
 
За результатами аналізу таблиці 5.3 можна зробити висновок, що 
технологічна реалізація проекту можлива у середовищі КОМПАС 3D v18 та на 
зубофрезерному верстаті NTM-30, що є доступним на ринку. 
Визначення ринкових можливостей, які можна використати під час 
ринкового впровадження проекту, та ринкових загроз, які можуть перешкодити 
реалізації проекту, дозволяє спланувати напрями розвитку проекту із 
урахуванням стану ринкового середовища, потреб потенційних клієнтів та 
пропозицій проектів-конкурентів [60]. 
Спочатку проведемо аналіз попиту: наявність попиту, обсяг, динаміка 
розвитку ринку (таблиця 5.4). 
За результатами аналізу таблиці 5.4 можна зробити висновок, що за 
попереднім оцінюванням ринок є привабливим для входження. 
Визначаємо потенційні групи клієнтів, їх характеристики, та формуємо 
орієнтовний перелік вимог до товару для кожної групи (таблиця 5.5). 
Таблиця 5.4 – Попередня характеристика потенційного ринку стартап-
проекту 
№ 
з/п Показники стану ринку Характеристика 
1 Кількість головних гравців Невідома 
2 Загальний обсяг продаж 1000+/на рік 
3 Динаміка ринку Зростає 
4 Наявність обмежень для входу 
Відсутність досвіду у сфері 
розроблення стартап-проектів 
5 




Середня норма рентабельності в галузі 
(або по ринку), % 
91% 
 








Відмінності у поведінці 
різних потенційних 
































Використання в реальних 










































Після визначення потенційних груп клієнтів проводимо аналіз ринкового 
середовища: складаємо таблиці факторів, які сприяють ринковому впровадженню 
проекту, та факторів, які йому перешкоджають (таблиці 5.6 ― 5.7). Фактори в 
таблиці надані в порядку зменшення значущості [60]. 
 
Таблиця 5.6 – Фактори загроз 
№ 
з/п 
Фактор Зміст загрози Можлива реакція 
1 Недовіра  Недовіра до 
нового продукту 
на ринку 
Вибір перевіреного товару 
Вливання коштів відомими фірмами 

















Створення унікального дизайну 
Зменшення вартості продукту 
Подовження гарантії на продукт 
 
Таблиця 5.7 – Фактори можливостей 
№ 
з/п 






Розширення асортименту продуктів 
за рахунок розроблення та 
впровадження у виробництво інших 
видів зубчастих зачепленнь 
2 Стандартизація Впровадження 
нових стандартів  
Дослідження у реальних 
промислових умовах, обґрунтування 
доцільності використання та переваг  
 
Проводимо аналіз пропозиції шляхом визначення загальних рис конкуренції 
на ринку (таблиця 5.8). 
 









1. Тип конкуренції  Олігополістична 
Зацікавлення новітнім 
оригінальним та якісним 
продуктом  
2. Рівень конкурентної 
боротьби  
Локальна 
Вихід на міжнародний 
ринок  
3. За галузевою ознакою  Внутрішньогалузева 
Підтвердження якості 
продукту 





5. За характером 




6. За інтенсивністю  Марочна Розвиток марки/бренда  
 
Після аналізу конкуренції проводимо більш детальний аналіз умов 
конкуренції в галузі (за мод. 5 сил Майкла Юджина Портера, табл. 5.9) [60]. 
За результатами аналізу таблиці 5.9 робимо висновок щодо принципової 
можливості роботи на ринку з огляду на конкурентну ситуацію. Після цього 
робимо висновок щодо характеристик (сильних сторін), які повинен мати проект 
для того, щоб мати конкурентоспроможність на ринку. Другий висновок 
враховується далі при формулюванні переліку факторів конкурентоспроможності 
[60]. 
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Таким чином, товари-замінники продукту є, конкуренція на міжнародному 
рівні наявна але продукт конкурентоспроможний, перспективний та має 
можливість виходу на ринок. 
На основі аналізу конкуренції (таблиця 5.9), із урахуванням характеристик 
ідеї проекту (таблиця 5.2), вимог споживачів до товару (таблиця 5.5) та факторів 
маркетингового середовища (таблиці 5.6 ― 5.7) визначаємо та обґрунтовуємо 
перелік факторів конкурентоспроможності. Аналіз оформлюємо в таблиці 5.10. 
 






1 Недовіра новому  Недовіра до нового продукту на ринку  
2 Недосконалість  Виявлення недосконалості в продукті 
порівняно з продуктом конкурента  
3 Підвищення конкуренції Поява в асортименті конкурентів аналогічної 
продукції 
4 Розширення асортименту Виготовлення інших продуктів 
5 Стандартизація Впровадження нових стандартів компонентів 
6 Виконання підрядних робіт Оновлення та модернізація продукту для 
компаній-виробників  
 
За визначеними факторами конкурентоспроможності (таблиця 5.10) 
проводимо аналіз сильних та слабких сторін стартап-проекту (таблиця 5.11). 
 















–3 –2 –1 0 +1 +2 +3 
1 Недовіра новому  14     +   
2 Недосконалість  13 +       
3 Підвищення конкуренції 17   +     
4 Розширення асортименту 16       + 
5 Стандартизація 11    +    
6 Виконання підрядних робіт 18      +  
 
Фінальним етапом ринкового аналізу можливостей впровадження проекту 
є складання SWOT-аналізу (матриці аналізу сильних (Strength) та слабких 
(Weak) сторін, загроз (Troubles) та можливостей (Opportunities) (таблиця 5.12) 
на основі виділених ринкових загроз і можливостей та сильних і слабких сторін 
(таблиця 5.11) [60]. 
Перелік ринкових загроз та ринкових можливостей складається на основі 
аналізу факторів загроз та факторів можливостей маркетингового середовища. 
Ринкові загрози та ринкові можливості є наслідками (прогнозованими 
результатами) впливу факторів, і, на відміну від них, ще не є реалізованими на 
ринку та мають певну ймовірність здійснення [60]. 
Наприклад: зниження доходів потенційних споживачів ― фактор загрози, 
на основі якого можна зробити прогноз щодо посилення значущості цінового 
фактору при виборі товару та, відповідно, ― цінової конкуренції (а це вже ― 
ринкова загроза) [60]. 
Таблиця 5.12  SWOT-аналіз стартап-проекту 
Сильні сторони: 
підвищена надійність та якість роботи 
продукту; 
зменшення вимог до точностi 
виготовлення циліндричних коліс 
зубчастої циліндричної передачі 
Слабкі сторони: 
підвищення ціни виготовлення  
малий досвід у порівнянні з 
конкурентами; 






На основі SWOT-аналізу розробляються альтернативи ринкової поведінки 
(перелік заходів) для виведення стартап-проекту на ринок та орієнтовний 
оптимальний час їх ринкової реалізації з огляду на потенційні проекти 
конкурентів, що можуть бути виведені на ринок (аналіз потенційних конкурентів, 
таблиця 5.9). Визначені альтернативи аналізуються з точки зору термінів та 
ймовірності отримання ресурсів (таблиця 5.13) [60]. 
 



























від 6-ти місяців до 1-го 
року 
Першим кроком розроблення ринкової стратегії передбачає визначення 
стратегії охоплення ринку [60]. 
Для визначення стратегії охоплення ринку робимо опис цільових груп 
потенційних споживачів (таблиця 5.14). 
 













































































































1 Професійна група  ± + + ± 
2 Напівпрофесійна група  + + + + 
3 Аматорська група  + ± - + 
Які цільові групи обрано: стратегія диференційованого маркетингу 
 
Для роботи в обраних сегментах ринку необхідне формування базової 
стратегії розвитку (таблиця 5.15) [60]. 
 


























Наступним кроком є вибір стратегії конкурентної поведінки (таблиця 5.16) 
[60]. 
 
Таблиця 5.16  Визначення базової стратегії конкурентної поведінки 
Чи є проект 
„першопрохідце
м” на ринку? 


























На основі вимог споживачів з обраних сегментів до постачальника (стартап-
компанії) та до продукту (таблиця 5.5), а також в залежності від обраної базової 
стратегії розвитку та стратегії (таблиця 5.15) конкурентної поведінки 
(таблиця 5.16) розробляється стратегія позиціонування (таблиця 5.17), яка полягає 
у формуванні ринкової позиції (комплексу асоціацій), за яким споживачі мають 
ідентифікувати торгівельну марку/проект [60]. 
 




























Зниження вимог до 
точності виготовлення 
1) новизна виробу; 
2) цінова політика; 
3) якість продукту 
Першим кроком розроблення маркетингової програми стартап-проекту є 
формування маркетингової концепції товару, який отримає споживач. Для цього у 
таблиці 5.18 підсумовуємо результати попереднього аналізу 
конкурентоспроможності товару. Після цього розробляємо трирівневу 
маркетингову модель товару: уточнюємо ідею продукту та/або послуги, його 
фізичні складові, особливості процесу його надання (таблиця 5.19) [60]. 
 





яку пропонує товар 
Ключові переваги 
перед конкурентами 









Популярність серед користувачів 
3 Низька вартість 
Розширення аудиторії 
користувачів 
Популярність серед користувачів 
 
Таблиця 5.19  Опис трьох рівнів моделі товару 
Рівні товару Сутність та складові 
І. Товар за задумом  Продукт являє собою розрахунок кількості, 
розміщення та розмірів гідро-карманів та 
виготовлення зубчастих передач з гідро-карманами 
ІІ. Товар у реальному 
виконанні  
 
Властивості/характеристики   
Якість виготовлення 
Якість: тестування 
Пакування: оригінальний дизайн 
Марка: назва організації-розробника-виговлювача 
ІІІ. Товар із підкріпленням До продажу:  
Після продажу: гарантійне обслуговування, 
можливість постійної співпраці 
За рахунок цього потенційний товар буде захищено від копіювання: 
регістрація торгової марки, промислового зразка, корисної моделі, винаходу. 
Далі визначаємо цінові межі, якими необхідно керуватись при встановленні 
ціни на потенційний товар (остаточне визначення ціни відбувається під час 
фінансово-економічного аналізу проекту), яке передбачає аналіз ціни на товари-
аналоги або товари субститути, а також аналіз рівня доходів цільової групи 
споживачів (таблиця 5.20). Аналіз проводиться експертним методом [60]. 
Таблиця 5.20  Визначення меж встановлення ціни 
Рівень цін 
на товари-аналоги 
Рівень доходів цільової 
групи споживачів 
Верхня та нижня межі 
встановлення ціни 
на товар/послугу 
Від 500$ Від 1000$ Від 300$ 
 
Наступним кроком є визначення оптимальної системи збуту, в межах якого 
приймається рішення (таблиця 5.21): 
― проводити збут власними силами або залучати сторонніх посередників 
(власна або залучена система збуту); 
― вибір та обґрунтування оптимальної глибини каналу збуту; 
― вибір та обґрунтування виду посередників [60]. 














1  Збут власними силами міжнародний структурована 




Останньою складової маркетингової програми є розроблення концепції 
маркетингових комунікацій, що спирається на попередньо обрану основу для 
позиціонування, визначену специфіку поведінки клієнтів (таблиця 5.22) [60].  



























































































































































Новизна Якість, характеристики, ціна 
 
На основі аналізу даного стартап-проекту видно, що він має усі перспективи 
стати успішним проектом. Значну роль в даному стартап-проекті відіграє фактор 
новизни на ринку, що може одразу привернути увагу потенційних покупців і 
знизити конкуренцію на початкових етапах. Головною небезпекою є 
незадовільнення вимог споживачів, які наважаться придбати новий продукт, це 
може звести нанівець усі зусилля, що були прикладені для створення продукту. 
Тому даний стартап-проект потребує дуже ретельного пророблення, 
неодноразових перевірок працездатності та тестувань у реальних промислових 
умовах. У випадку вдалого виходу на ринок можуть відкритися великі 
перспективи для розвитку стартап-проекту, наприклад, такі, як співпраця з 
відомими машинобудівними підприємствами. 
ВИСНОВКИ 
У дисертаційній роботі в результаті комплексних досліджень процесу 
підвищення зносостійкості зубчастих передач головних приводiв токарних 
верстатiв, на основi контактно-гiдродинамiчної теорiї змащування, вирішено 
проблеми забезпечення міцності, довговічності, зниження вiбрацiй та шумових 
характеристик зубчастих передач з метою підвищення їх експлуатацiйних 
характеристик, а також продуктивності технологічного процесу в оптимальних 
виробничих умовах. 
Основні наукові та практичні результати роботи полягають в наступному: 
1. Розробленi циліндричнi зубчасті колеса з гідродинамiчними карманами, 
що працюють при неньютонівському стані робочої рідини, що харектеризуються 
властивостями робочої рідини і параметрами стану поверхневого шару.  
2.  Виконанi розрахунки товщини мастильного шару в циліндричних 
колесах, шо визначають їх експлуатаційні властивості при неньютонівському 
стані робочої рідини. Удосконалено прогнозування показників якості 
поверхневого шару гідродинамічних карманів зубчастих коліс, з урахуванням 
гідродинамічних властивостей робочої рідини при формуванні стабільної 
товщини мастильного шару при неньютонівському стані рідини.  
3. Розроблено зубчасте зачеплення з адаптивним формуванням миттєвого 
положення евольвентної поверхні зачеплення зубчастих коліс при наявності 
постійної товщини масляного шару і передачі крутного моменту без 
безпосереднього контакту евольвентних поверхонь, що дозволяє гарантувати 
формування змінної евольвенти. 
4. Визначено математичне формулювання контактно-гідродинамічного 
завдання при різних технологічних способах формоутворення сполучених 
евольвентних поверхонь зубчастих коліс важких токарних верстатiв. 
5. Науково обгрунтована методика контактно-гідродинамічного розрахунку 
товщини мастильного шару в умовах неньютонівського стану робочої рідини. 
6.  Викладено контактно-гідродинамічний розрахунок форми і 
розташування карманів високошвидкісних важко навантажених зубчастих коліс, 
що зачіпляються, важких токарних верстатiв. Наведено залежність в'язкості 
мастильних рідин від тиску і температури.   
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20 000 0,9 0,05 12,7 
Зарецький, Сіблі, 
Андерсон [20] 
1963 Те ж Роликовий контакт Мінеральне 30 000 0,8 0,05 11,3 
Сіблі і Оркут [143] 1961 » Те ж 
Мінеральне 
Синтетичне 
13 000 1,3 0,05 18,4 
Белл, Кеннел, Аллен [9] 1964 » » Мінеральне 10 000 0,7 0,05 9,9 
Белл, Кеннел [8] 1970 » Конічні ролики Синтетичне 14 000 0,62 0,05 8,8 
Гоер, Камерон [132] 1967 Інтерференційний Кульковий контакт Мінеральне 15 400 0,5 0,025 14,1 
Фурд, Хаммен и 1968 Те ж Те ж Синтетичне 7 000 3—4 0,025 
85ч- 
113 
Камерон [131]         
Бакашвили и Шварцман 
[98] 
1974 » » Мінеральне 17 000 1,3 0,025 36,8 
Ідевен, Івенс, Камерон 
[99] 
1971 » » » 28 000 0,6 0,025 16,9 
Гоер [14] 1971 » »  30 000 1,3 0,025 36,8 
Дроздов, Решиков [18] 1968 Електроопір Кульковий контакт » 14 700 4,0 0,5 5,7 
Донахью и Камерон [118] 1966 Електропробій То же » 10 000 1,0 0,1 7,1 
Сміт [95] 1965 – » – 17 200 0,8 0,1 5,6 
 
Таблиця А.2 – Величини ,  𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑏
0 ,  𝐾𝐹𝑔, 𝐾𝐹𝑑  ы 𝑆𝐹 для цементованих зубчастих коліс 
Сталь 
Концентрація вуглецю  




















1 2 3 4 5 6 7 8 9 
Легована, що містить 






















Легована, що містить 
менше 1% нікелю, а 
також містить більше 
1% хрому і більше 1% 
нікелю, наприклад 













Продовження таблицы 2.10 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 


















Легована, що містить 






гартівному нагріванні в 
атмосфері повітря або 
продуктах згоряння 






1 , 1 – 1 , 2  










Примітки: 1 Значення 𝐾𝐹𝑔, стоять в знаменнику, застосовуються, якщо не гарантована відсутність шліфувальних прижогів або гострої 
шліфувальної сходинки до перехідної поверхні. 
2. Значення 𝐾𝐹𝑑 , що стоять в знаменнику, приймаються при зміцненні перехідної поверхні після шліфування. 
 
Т а б л и ц я  А . 3  – Величини 𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑏










зубів Н R С  
𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑏
0  𝐾𝐹𝑔 𝐾𝐹𝑑 





містить молібден, гартувати 
з кит р про цементаційна 








Легована, яка не містить 
молібден, гартувати з 
нітроцемеітаціонного 
нагріву, наприклад 25ХГТ, 
ЗОХГТ, 35Х 
0,15–0,5 750 0,75 
1,05–1,1 
1 ,1–1,35 
П р и м і т к а .  Див. примітку 2 до табл. 2.10 
 
Таблиця А.4 – Величини 𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑏
0 ,  𝐾𝐹𝑔,  𝐾𝐹𝑑 і SF для зубчастих коліс з обпаленої, нормалізованої і поліпшеної сталі 
для зубчастих коліс, загартованих при об'ємному нагріванні, і азотованих зубчастих коліс 
Сталь 
















1 2 3 4 5 6 7 8 9 
Вуглецева і легована 
сталь, що містить 
більше 0,15% вуглецю, 





НВ 180–350 HВ 180–350 1,8 HВ 1,1 1,1–1,3 
1,1–1,3 
1,75 2,2 
Легована, що містить 
0,4-0,55% вуглецю, 
наприклад 40X, 40ХН, 
40ХФЛ, 40ХЫ2А 









Легована, що містить 











Продовження таблиці А.4 









Що містить алюміній Азотирование НV 700–950 HRC24–40 300 + 
+1,2𝐻𝐻𝑅𝐶
серд 
– 1,0 1,75 2,2 




– 1,0 1,75 2,2 
 
Таблиця А.5 – Величини  𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑏
















1 2 3 4 5 6 7 8 9 
Сталь зниженою 
прогартовуваності, що 
містить 0,5-0,6% вуглецю, 





HRC 58–62 HRC 28 –35  900 
0,75 
0,55 




повторює опише западини 
60ХВ, 60Х, 60ХН 
HRC 54–60 HRC 25–35 750 
0,8 
0,7 
 1,0  
1,1–1,2 
Продовження таблиці  А.5  
1 2 3 4 5 6 7 8 9 
Легована, що містить 0,35-
0,5% вуглецю і 1% і більше 
нікелю, наприклад 40ХН, 
40ХН2МА 
 






Інша легована, що містить 
0,35-0,45% вуглецю, 
наприклад 40Х, 40ХН 





Легована, що містить 0,35-
0,45% вуглецю і 1% і 




рюється на всі 
перетини тіла 











Інша легована, що містить 
0,35-0,45% вуглецю, 
наприклад 40X, 35ХМ 
500 
















Таблиця А.6 – Величини 𝛼𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑀, 𝐾𝐹𝑀𝑔, 𝑆𝐹𝑀
′   для зубчастих коліс з різною обробкою матеріалу 
Сталь 
Спосіб і умови термічної 
або хіміко-термічної 
обробки зубів 
Твердість  Товщина дифузійного 
або загартованого 
шару, мм 
𝛼𝜎𝐹 𝑙𝑖𝑚 𝑀 
МПа 
𝐾𝐹𝑀𝑔 
поверхні зубів сердцевини 
1 2 3 4 5 6 7 
Легована, що містить більше 
1% нікелю 
Інша легована 
Легована, що містить 1% і 
більше нікелю 
Інша легована  




з повторного нагріву 
Те ж 










Легована Нітроцементація (0,13÷0,2)т,  
але не більше 1 ,2  
2650 1.0 
1,1 
Легована, що містить 
алюміній 
Легована, яка не містить 
алюміній 
Азотування 
НV 700–950  
 
НV 500–700 














повторює обрис западини 
між зубами 
HRC  48–60 
HRС 30–35  
 






Продовження таблиці А.6 
1 2 3 4 5 6 7 











поширюється на всі 
перетин зуба і частина 
тіла зубчастого колеса під 
підставою зуба і западини 
Те ж 







HRC  48–55 





















Легована і вуглецева Загартування при 
нагріванні ТВЧ. 
Загартований шар 






Легована, що містить 1% і 
більше нікелю 
Інша легированная 





HRC  45–50 
 
HRC  45–50 
НВ 180–350 







Примітки: 1 Коефіцієнт 𝑆𝐹𝑀
′  при ймовірності неруйнування 0,99 вибирається рівним 1,75, а при ймовірності неруйнування більшим 0,99–2,2 
2 Значення 𝐾𝐹𝑀𝑔, стоять в знаменнику, вибираються для коліс зі шліфованої перехідною поверхнею. 
 
Таблиця А.7 – Марки  сталей, застосовуваних для виготовлення губчастих коліс 







1 2 3 4 5 
Об'ємне 
загартування 
45, 40 X, 40ХН, 
 35ХМ, 40ХН4МА, 
38ХС та ін. 
HRC 55–65  Підвищена чутливість сталі до 
концентрації напружень; підвищені 
залишкові напруги і викривлення; 








15Х, 20Х, 12ХНЗА, 
15ХФ, 12ХН2, 
 12Х2Н4А, 20ХНЗА, 
20Х2Н4А, 20ХН, 
 18Х2Н4ВЛ, 25Х ГМ, 
13ХГТ, 30ХГТ. 
 15ХГН2ТА, 20ХГР, 
20ХГНР, 20ХГНТР, 
20XГСА та ін. 
HRC 58–63  Найбільша несуча здатність зубів; 
якість обробки в великій мірі залежить 
від хімічного складу стали, її 
прогартування, від концентрації 
вуглецю в поверхневому шарі, 
твердості серцевини, режимів 
термообробки, що застосовується в 
устаткуванні і оснащенні. 
Теплостійкість 200 °С. Глибина шару 




Продовження таблиці А.7  
1 2 3 4 5 
Азотування 38Х2МЮА, 38Х2Ю, 
40ХФА та ін. 
НV 650–1150 Найбільші твердість поверхні і 
теплостійкість (400-500е С), незначне 
викривлення, висока поверхнева 
крихкість, чутливість до 
перевантажень, тривалість процесу 
азотування. Глибина шару від 0,1 до 
0,8 мм 
Средненагруженних 
зубчасті колеса в 
разі неможливості 
зубошліфованная; 
зубчасті колеса, що 
працюють при висо-
ких температурах 





HRC 58–64  Висока твердість, зносостійкість, 
нечутливість до концентрації 
напружень, відсутність окалини, 
теплостійкість (250°С). Глибина шару 
від 0,1 до 0,8 мм 
Средньонавантажені 
нешліфовані зубчас-
ті колеса в умовах 
дрібносерійного ви-
робництва 
Нітроцементація 20, 40Х, 25ХГТ, 
25ХГМ, І2ХНЗА, 
20ХНЗА, 20ХГНР, 
20ХГР, 20Х, 18ХГТ, 
20ХГТ и др. 
HRC 57–63 Зносостійкість, твердість, невеликі 
викривлення, нечутливість до 
внутрішнього окислення, можлива 





Закалка ТВЧ 40, 45. 50, 50Г, 40Х, 
40ХН, 38ХС, 
40ХН2МА, 50ПП, У6 
и др. 
HRC 57–63 Невеликі деформації (залежать від 
способу загартування), відсутність 
окалини, підвищена чутливість до 
концентрації напружень, міцність 
зубів визначається глибиною 




ті колеса при виго-
товленні їх зі сталі зі 
зниженою прокалю-
ваністю 




















1 2 3 4 5 6 7 8 
35 Будь-який Будь-яка Нормалізація 540–580 320 150–180 – 
40 » » » 580–650 340 170–190 – 
45 » » » 610–700 360 170–200 – 
45 60–90 45–70 Поліпшення 750–850 450 210–230 
– 
45 30 30 Об'ємне загартування 1000 750 335–490 
– 
45 Будь-який  Будь-яка  Поверхневе 
загартування 
600 340 HRC 53–55 – 
50 » » Нормалізація 580–620 320 210–230 – 
50Г » » » 660–700 400 210–230 – 
60Г » » » 800–900 440 220–250 – 





20X 60 60 » 800 650 230–240 – 
35X – – Нормалізація 700–950 450–750 215–285 – 
40Х 280 90 Поліпшення 800–900 550 230–260 – 
Продовження таблиці А.8 
1 2 3 4 5 6 7 8 
40X 120 60 » 900–1000 800 250–280 – 
40Х 30 30 Об'ємне загартування 1100–1350 900–1050 340–420 35–45 
40Х Будь-який  Будь-яка  Поверхневе 
загартування 
1000 850 – 52–56 
45Х – 100 Об'ємне загартування 850 650 230–286 – 
45Х – 100–300 » 750 500 163–269 – 
45Х – 300–500 » 700 450  – 
40XC – 80 » 900 700 ≥225 – 
40ХС – 40 Поверхневе 
загартування 
1600 1450 – 48–54 
40ХН Будь-який  Будь-яка  Поліпшення 750–850 450  50–54 
40ХН 150 75 » 900–1000 700 207-255 – 
40ХН 75 75 Об'ємне загартування  1000 850 >241 – 
45 ХН  100 » 850 600 – 48–54 
45 ХН – 60 » 1000 8СЮ 220–250 – 
45ХН – 40 Поверхневе 
загартування  
1650 1500 270–300 – 
20 ХР 60 – Цементація з 
подвійним 
загартуванням 
800–850 600–650 300–320 58-60 
20ХГР –  Цементація із 
загартуванням 
950-1000 750-850 310–330 58-62 
20 ХНР –  Цементація з 
подвійним 
загартуванням  
1000–1200 1000 330–350 – 
Продовження таблиці А.8 
1 2 3 4 5 6 7 8 
35ХРА 80 – Поліпшення  1000–1100 900–1000 380 50–52 
40ХТР 80 _ » 1000-1050 ООП–1000 380 51–53 
12ХИЗА 90 90 Цементація з 
подвійним 
загартуванням  
1000 850 260–400 58–63 
12Х2Н4А  – Те ж 1200 1000 280–400 60–65 
20Х2Н4Л – – » 1400 1200 300–400 60–65 
12Х2Н4ВЛ – – Цементація із 
загартуванням  
1150 850 400 56–60 
18ХТТ .– – Цементація з 
подвійним 
загартуванням  
1150 950 400 56–62 
38ХМЮА 30 30 Азотування з 
попереднім 
загартуванням 
1000 850 350 60 




1000 850 320 62 
12ХНЗ – – 
Цементация с 
закалкой 
800–900  – 58–63 
20ХНЗ – – » 800–900  – 58–63 
18Х2Н4ВА 60 60  1400 1200 360 58–63 
25Х2ГНТЛ 100 100 » 1100 900 320 58-63 
25Х2ГНТА 60 60  1300 1100 350 58–63 
Продовження таблиці А.8 
1 2 3 4 5 6 7 8 
25X2ГИТА 40 40  1500 1300 360 58–63 
12ХНЗА 60 60  920 • 700 250 56–63 
12ХНЗА 40 40 » 1000 800 300 56–63 
38ХНЗМА – –. Поліпшення 1000 800 293–331 – 
38ХНЗМФЛ – – » 900 750 277–321 – 
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